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Re´sume´
Le secteur tertiaire repre´sente une source potentielle d’e´conomie incontournable pour par-
venir a` re´duire la de´pendance e´nerge´tique de la France. Le taux de renouvellement du parc
immobilier Franc¸ais e´tant relativement faible, un effort doit eˆtre porte´ sur l’existant. Dans
ces travaux, nous e´tudions un proce´de´ innovant de re´novation par l’inte´rieur, dont l’e´le´ment
principal est une paroi ventile´e multifonctionnelle, assurant l’isolation, l’e´mission de chaleur
basse tempe´rature ainsi que la finition des surfaces murales. Les premiers travaux sur cette
paroi ventile´e furent mene´s sur un prototype dimensionne´ a` l’aide d’un mode`le nume´rique
simplifie´. Deux se´ries d’expe´riences mene´es dans une cellule climatique nous ont permis de
quantifier les flux de chaleur a` travers le syste`me. Le bon fonctionnement de la paroi ven-
tile´e repose sur les me´canismes de convection naturelle dans un canal vertical. Les re´sultats
issus du prototype ont montre´ la pre´sence de phe´nome`nes complexes intervenant au sein de
l’e´coulement. Nous avons donc choisi d’e´tudier plus en de´tails les phe´nome`nes thermocon-
vectifs dans un syste`me du type source chaude/chemine´e avant de poursuivre l’e´tude sur le
syste`me global. Une e´tude the´orique et une expe´rience ont e´te´ mene´es sur un cas acade´mique
du proble`me. A l’issue des re´sultats expe´rimentaux, nous avons observe´ plusieurs re´gimes
d’e´coulements, de´pendants du rapport de forme du canal et du nombre de Richardson en sor-
tie. Enfin, nous proposons un mode`le analytique de la paroi ventile´e comprenant l’ensemble
des variables ge´ome´triques influentes. Ce mode`le a e´te´ imple´mente´ dans l’environnement de
simulation Trnsys, dans la perspective d’effectuer des simulations annuelles a` l’e´chelle du
baˆtiment.
Mots cle´s : Re´novation par l’inte´rieur, Convection naturelle, Syste`me de chauffage, PIV.
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Abstract
In France, energy consumption due to buildings heating is an important part of the global
primary energy consumption. The tertiary sector represents an unavoidable source of eco-
nomy in order to reduce energy dependency of France. The turnover of French real estate
being relatively low, an effort must be focused on the existing. In this work, we investigate on
an innovative process of internal thermal renovation, whose main element is a multifunctional
ventilated wall, providing insulation, low temperature heat emission and the wall surfaces fi-
nishing. The first works on this ventilated wall were conducted on a prototype designed using
a simplified numerical model. Two series of experiments conducted in a climatic cell allowed
us to quantify the heat flow through the system. The smooth functioning of the ventilated
wall is based on the natural convection in a vertical channel and the results from the pro-
totype showed the presence of complex phenomena within the flow. We therefore chose to
study in detail the thermoconvective phenomena in a chimney-like system before continuing
the study of the overall component. A theoretical study and PIV experiment were conducted
on an academic case of the problem. At the end of the experimental results, we observed se-
veral flow regimes, depending on the channel aspect ratio and the outlet Richardson number.
Finally, we propose an analytical model of the ventilated wall including all influential geo-
metrical variables. This model has been implemented in the simulation environment Trnsys
with the perspective to make annual simulations on a building scale.
Mots cle´s : Internal renovation, Natural convection, Heating system, PIV.
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Nomenclature
Lettres Latines
A section de passage [m2]
b distance entre deux plaques verticales [m]
Bi nombre de Biot [−]
C capacite´ thermique [W.K−1] ou concentration
CCD Charged Coupled Device
d diame`tre [m]
e e´paisseur [m]
f facteur de friction [−]
F force [N ]
g gravite´, 9,81 [m.s−2]
h coefficient de transfert par convection [W.m−2.K−1]
H hauteur du canal [m]
I moment d’inertie [m4]
k constant de Boltzman, 1, 38× 10−23 [J.K−1]
Ku nombre de Knudsen
l longueur ou distance [m]
m˙ de´bit massique [kg.m−1]
N nombre de mesures ou e´chantillon
Nu nombre de Nusselt
Nu nombre de Nusselt global
PIV Particle Image Velocimetry
Pr nombre de Prandtl
Q˙ puissance [W ]
q˙ puissance [W.m−1]
r rayon [m]
Ra nombre de Rayleigh
Ra∗ nombre de Rayleigh avec flux impose´
Ra+ nombre d’Elenbaas
Re nombre de Reynolds
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Ri nombre de Richardson
Sc nombre de Schimit
t temps ou e´paisseur des ailettes [s] ou en [h]
T tempe´rature [K ou °C ]
T tempe´rature moyenne [K ou °C ]
u, v, w vitesses relatives aux axes de cordonne´es x, y, z
x, y, z axes des cordonne´es
Lettres Grecques
α diffusivite´ thermique [m2.s−1]
β coefficient d’expansion volumique [K−1]
δ e´paisseur de couche limite [m] ou variation de parame`tre ou variable
∆ variation de parame`tre
ε dissipation d’e´nergie [m2.s−3]
ϕ densite´ de flux [W.m−2]
λ conductivite´ thermique [W.m−1.K−1]
µ viscosite´ dynamique [Pa.s−1]
ν viscosite´ cine´matique [m2.s−1]
ρ masse volumique [kg.m−3]
Indices
∞ global ou relatif a` re´gime permanent
a relatif a` l’air
amb ambiant ou exte´rieur
c caracte´ristique ou convection
cl veˆtements
cond conduction
couv convection
ext exte´rieur
in entre´e de la lame d’air, du canal vertical ou de l’e´changeur
f fluide porteur
fen feneˆtre d’interrogation
fin relatif aux ailettes de l’e´changeur
H hydraulique
HX relatif a` l’e´changeur de chaleur
i initiale
i,j relatif a` la nume´rotation
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m moyen
max valeur maximale
op ope´rative
opt optique
out sortie de la lame d’air, du canal vertical ou de l’e´changeur
p plaque de se´paration ou particule
rad rayonnement
rm radiante moyenne
w relatif a` l’eau circulant dans l’e´changeur
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Introduction ge´ne´rale
La pe´nurie des ressources fossiles est a` l’origine de menaces qui pe`sent sur l’humanite´.
L’ensemble de la population mondiale e´tant concerne´, des accords internationaux ont e´te´
mis en place afin de stabiliser nos rejets en CO2 et notre consommation d’e´nergie. Ainsi, a`
l’issue du sommet de Rio en 1992 et du protocole de Kyoto en 1997, les pays industrialise´s se
sont engage´s a` re´duire leurs e´missions de 5,2%. Un consensus semble s’e´tablir sur un objectif
de division par 2 des e´missions mondiales de CO2 a` l’horizon 2050. Les pays industrialise´s
prenant dans cette re´duction une part pre´ponde´rante, la France a adopte´ dans sa Loi d’orien-
tation du 12 juillet 2005 la re´duction par un  facteur 4  de ses e´missions de CO2. Atteindre
le facteur 4 ne´cessitera le traitement du parc de baˆtiments existants, qui repre´sente la plus
grande part du gisement de re´duction de consommation d’e´nergie et d’e´missions de gaz a` ef-
fet de serre au niveau national. Pour cela, une ame´lioration des performances de l’enveloppe
est prioritaire, avant l’inte´gration de syste`mes e´nerge´tiques a` hautes performances (VMC
double flux, PAC, chaudie`res a` condensation...), ou exploitant les e´nergies renouvelables (so-
laire thermique et photovolta¨ıque, ge´othermie). La solution a` privile´gier reste, bien entendu,
l’isolation par l’exte´rieur qui permet de re´duire fortement les ponts thermiques. Malheureu-
sement, ceci est trop souvent difficile, voire impossible, pour des raisons d’emprise foncie`re,
de classement des baˆtiments, de complexite´ de re´alisation. Par conse´quent, l’isolation ren-
force´e par l’inte´rieur reste l’alternative retenue dans de nombreuses re´novations. Toutefois
des proble`mes subsistent lie´s a` l’adaptation des e´metteurs de chaleur existants, tre`s souvent
des radiateurs a` eau diffusant de la chaleur par convection et rayonnement, qui sont mal
adapte´s aux syste`mes e´nerge´tiques a` basse tempe´rature et aux e´nergies renouvelables.
Cette the`se est finance´e dans le cadre du projet ANR REPLIIC (Habisol, e´dition 2008)
coordonne´ par le CEA, en partenariat avec la socie´te´ Gerflor ainsi que le laboratoire LOCIE.
Ce projet vise a` concevoir une solution de re´novation par l’inte´rieur a` la fois performante et
e´conomique. Le concept propose´ est une paroi isole´e, chauffante et ventile´e par convection
naturelle. Nous la de´signerons  paroi ventile´e  dans le reste du manuscrit. Cette paroi
ventile´e est un complexe mural qui assure l’isolation des parois opaques ainsi que l’e´mission
de chaleur basse tempe´rature. Le fonctionnement du syste`me repose sur les me´canismes de
convection naturelle bien connus sous le nom d’effet chemine´e, de tirage thermique ou de
thermosiphon. L’ide´e phare de´veloppe´e dans ce concept est de coupler l’isolation thermique,
l’e´mission de chaleur et la finition des surfaces murales afin de re´duire les couˆts d’installa-
tion. Le fonctionnement du syste`me est pre´sente´ figure 1. La paroi ventile´e se pre´sente sous
la forme d’un panneau muni d’une double peau constitue´e de trois e´le´ments principaux :
– une couche d’isolant (1) directement en contact avec le mur existant (8).
– un e´changeur de chaleur eau/air (2) situe´ contre la paroi, en partie basse.
– une plaque de se´paration (3) constituant la deuxie`me paroi de la double peau.
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Une lame d’air (4) est forme´e entre l’isolant (1) d’un coˆte´ et la plaque de se´paration (3)
de l’autre. Cette plaque est directement en contact avec la pie`ce et pre´sente des ouvertures
en parties haute (5) et basse (6) re´parties sur toute la largeur de la paroi. Ces ouvertures
permettent a` l’air de circuler librement entre la lame d’air (4) et la pie`ce.
Figure 1 – Sche´ma de principe de la paroi ventile´e par convection naturelle
Ce montage particulier a trois objectifs :
– Le premier a de´ja` e´te´ e´voque´ puisqu’il s’agit de combiner plusieurs e´le´ments d’un pro-
cessus de re´novation en un seul composant, ce qui aura pour conse´quence de re´duire les
couˆts d’installation.
– Le deuxie`me est le tirage thermique induit par le confinement de l’e´changeur dans
un canal vertical. Le thermosiphon ainsi cre´e´ a pour effet d’augmenter les transferts
convectifs au niveau de l’e´changeur, et donc de re´duire la consigne de tempe´rature du
fluide caloporteur pour une puissance donne´e.
– Le troisie`me est le re´chauffement de la plaque de se´paration afin de re´partir au mieux
la dissipation de chaleur et ainsi ame´liorer le confort thermique de l’occupant.
Objectifs et contenu du me´moire
Durant ces trois anne´es d’e´tudes, des expe´riences ont e´te´ mene´es sur un prototype de
paroi ventile´e et deux mode`les the´oriques (analytique et nume´rique) ont e´te´ e´tablis en vue
d’en optimiser les performances. Durant ce travail, nous avons e´te´ confronte´s a` plusieurs
verrous scientifiques en lien avec la pre´diction pre´cise du comportement du syste`me. Bien
qu’ayant fait l’objet de nombreuses e´tudes, les phe´nome`nes thermoconvectifs dans un canal
vertical sont complexes et restent difficiles a` appre´hender, et a` maˆıtriser. Ceci est d’autant
plus vrai pour cette configuration ou` la dissipation de chaleur est localise´e en partie basse
d’un canal dont l’une des parois est thermiquement isole´e, tandis que l’autre est soumise
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a` des transferts de chaleur conjugue´s. C’est dans ce contexte que des travaux de recherche
scientifique ont e´te´ mene´s au sein du LOCIE1, a` partir d’une configuration acade´mique aux
conditions limites controˆle´es. Ces travaux nous ont permis d’appuyer la validite´ du mode`le
analytique, qui nous sert par la suite a` l’optimisation du syste`me. Les diffe´rents chapitres de
ce manuscrit synthe´tisent les travaux re´alise´s.
Dans le chapitre 1, nous proposons un e´tat des connaissances sur les sujets relatifs aux
parois ventile´es. Les the`mes aborde´s sont les enjeux environnementaux, la re´novation des
baˆtiments, l’e´tat du parc immobilier franc¸ais et les pre´visions de consommation e´nerge´tique
dans un futur proche. Nous rappelons e´galement les notions de base sur le confort thermique
avant de pre´senter les diffe´rents e´metteurs de chaleur existants pour en souligner les forces
et les faiblesses. Nous abordons ensuite le the`me des transferts thermoconvectifs dans un
canal vertical. Nous pre´sentons diffe´rents travaux de la litte´rature incluant l’ame´lioration des
transferts convectifs par l’ajout d’une chemine´e au dessus d’une source de chaleur discre`te.
Pour finir, nous pre´sentons la mode´lisation des transferts thermiques et massiques par la
me´thode analogique et nume´rique.
Le chapitre 2 est un re´sume´ des travaux expe´rimentaux mene´s a` partir d’un prototype de
paroi ventile´e, dans une cellule climatique Passys au sein de l’INES2. Ces premiers re´sultats
nous ont permis d’estimer les performances du syste`me ainsi que les voies d’ame´liorations pos-
sibles. Etant donne´ le nombre important de parame`tres ge´ome´triques influents (dimensions
de l’e´changeur et du canal vertical), un dimensionnement optimise´ de la paroi ventile´e passe
ne´cessairement par l’e´tablissement d’un mode`le the´orique. Or, les re´sultats expe´rimentaux
ont montre´ que l’e´coulement adopte un comportement nettement tridimensionnel et diffici-
lement pre´visible.
Dans le chapitre 3, nous avons reconside´re´ le proble`me en e´liminant un maximum de
parame`tres ge´ome´triques, en vue de mieux cerner les phe´nome`nes thermoconvectifs dans un
canal vertical, lorsque la ge´ne´ration de chaleur a lieu en partie basse, au niveau de l’entre´e.
Une configuration  acade´mique  du proble`me est ainsi e´tudie´e par voie analytique et
expe´rimentale. A l’issue des re´sultats, nous avons identifie´ plusieurs re´gimes d’e´coulement
selon l’intensite´ de la puissance injecte´e en partie basse du canal, ainsi que des dimensions
de la chemine´e.
Dans le chapitre 4, nous e´tablissons un mode`le the´orique de la paroi ventile´e par la
me´thode nodale, que nous exploitons en vue d’en optimiser les performances. Une e´tude
parame´trique du syste`me est mene´e afin de fournir des re`gles simples de dimensionnement.
Enfin, le mode`le analytique est couple´ a` un mode`le de baˆtiment existant via Trnsys3. Ce
couplage a e´te´ effectue´ en vue des prochains travaux sur la paroi ventile´e, qui concernent la
re´gulation et l’inte´gration du syste`me au baˆtiment.
Ce me´moire s’ache`ve sur un re´sume´ des faits marquants, une discussion sur les re´sultats
et les avance´es, ainsi que les perspectives pour le syste`me.
1. Laboratoire Optimisation de la Conception et Inge´nierie de l’Environnement
2. Institut National de l’Energie Solaire
3. Logiciel employe´ pour la simulation dynamique des syste`mes e´nerge´tiques applique´s au baˆtiment
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Chapitre 1
Etude bibliographique
1.1 Contexte ge´ne´ral
1.1.1 Effet de serre : chiffres et conse´quences
Il est reconnu que l’homme et ses activite´s sont responsables des changements climatiques
observe´s ces dernie`res anne´es. Pour mieux cerner les enjeux, citons quelques chiffres : la quan-
tite´ de carbone dans l’atmosphe`re a augmente´ de 25 % par rapport a` l’e`re pre´industrielle.
La tempe´rature moyenne globale a augmente´ d’environ 1°C sur un sie`cle. Les e´missions des
principaux gaz a` effet de serre (GES1) ont augmente´ de 70 % depuis 1970. Les e´missions de
CO2, qui repre´sentent plus des 3/4 des e´missions mondiales en 2007, ont progresse´ de 80 %
depuis 1970 [1]. Or, les conditions de l’e´quilibre en carbone sur terre sont simples. Le seul
puits de carbone a` long terme se trouve dans les oce´ans. Ils absorbent environ 3 milliards de
tonnes de carbone chaque anne´e. Cela nous autorise donc individuellement a` rejeter environ
0,5 tonnes de carbone par an [2]. L’homme et ses activite´s rejettent actuellement le double
de ce que peuvent absorber les oce´ans. Pour re´tablir l’e´quilibre, les pays riches (les plus gros
e´metteurs) doivent re´duire d’un facteur 4 leurs e´missions si l’on conside`re les parame`tres
influents actuels. Cependant, les de´mographes tablent sur une population mondiale qui pour-
rait rapidement atteindre les 9 milliards d’eˆtres humains. C’est pourquoi l’adaptation des
solutions sur les bases d’un facteur 7 semble eˆtre ne´cessaire.
1.1.2 Le secteur re´sidentiel et tertiaire
Parmi les activite´s humaines, le secteur re´sidentiel et tertiaire est extreˆmement gourmand
en e´nergie et e´metteur en CO2. En France, ce secteur e´mettait en 2009 environ 90 millions de
tonnes de CO2 soit 24% des e´missions nationales [3]. Si la tendance est a` la baisse dans la plu-
part des secteurs depuis 1990, ceux du baˆtiment ont enregistre´ une hausse de 23% durant ces
quinze dernie`res anne´es. Au niveau international, la part du baˆtiment sur les e´missions de gaz
a` effet de serre est variable selon le de´veloppement du pays et le type de production e´lectrique.
En moyenne, ce secteur repre´sente environ 30% des e´missions totales [4]. Le baˆtiment est aussi
le secteur le plus gros consommateur d’e´nergie. En France, en 2011, il repre´sentait environ 70
millions de tonnes e´quivalent pe´trole consomme´es, soit 45% de l’e´nergie finale totale, contre
32% pour le transport et 18% pour l’industrie [5]. Le chauffage des logements est responsable
de 75% des consommations totales. Tous les efforts d’e´conomies d’e´nergie base´s sur les autres
consommations sont utiles mais c’est sur l’enveloppe des baˆtiments, ainsi que sur l’efficacite´
1. vapeur d’eau (H2O), dioxyde de carbone (CO2), me´thane (CH4), protoxyde d’azote (N2O), ozone (O3)
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des syste`mes de chauffage et de refroidissement que le gros de l’effort doit eˆtre concentre´.
1.1.3 Les caracte´ristiques du parc Franc¸ais
Pour mener a` bien une de´marche de re´novation massive des logements, il faut avant tout
cibler les priorite´s. Apre`s la seconde guerre mondiale, le nombre de logements e´tait d’environ
12,9 millions [6, 7]. Il e´tait compose´ de 15,74 millions en 1964 et a augmente´ de 54,7% pour
arriver a` 24,35 millions en 1999. Le taux de croissance annuel e´tait de 1,54% entre 1973 et
1984 et de 1,1% entre 1990 et 1997, soit un apport de 240 000 re´sidences par an en moyenne
dans le parc. En 2011, le nombre total d’habitations est estime´ a` 33,7 millions [8], dont 60%
de biens construits avant 1975 et 40% apre`s 1975 [9].
Le niveau e´nerge´tique du parc de logements franc¸ais est caracte´rise´ par trois pe´riodes
essentielles. A chacune de ces pe´riodes correspond un type d’habitat bien distinct au niveau
des techniques constructives et des performances e´nerge´tiques. La premie`re pe´riode corres-
pond aux logements construits avant 1949. Vient ensuite la pe´riode de reconstruction suite a`
la seconde guerre mondiale. Cette pe´riode s’ache`ve en 1974 avec l’apparition de la premie`re
re´glementation thermique ne´e du premier choc pe´trolier. La consommation e´nerge´tique des
logements de´pend donc de l’e´poque d’ache`vement. Les baˆtiments les moins bien isole´s ont e´te´
construits durant l’apre`s guerre jusqu’a` la premie`re re´glementation thermique en 1974. En
effet, pour tous les baˆtiments construits entre 1945 et 1974, la consommation oscille autour de
400 kWhep.m
−2.an−1 puis diminue re´gulie`rement par la suite. Aujourd’hui, la consommation
moyenne du parc franc¸ais est estime´e a` 270 kWhep.m
−2.an−1 sur l’ensemble du parc [9]. En
conside´rant cette moyenne de consommation dans le re´sidentiel franc¸ais et en lui appliquant
le facteur 4, l’enjeu qui apparaˆıt est donc d’atteindre une consommation moyenne du parc de
logement d’environ 70 kWhep.m
−2.an−1. L’e´che´ance fixe´e pour cet objectif est 2050. Si l’on
conside`re le parc des re´sidences principales (83% du parc total) et un taux d’accroissement
de 1,1% par an, cela correspond a` une entre´e de 290 000 logements, une re´affectation de 53
000 logements, et une sortie de 106 000 logements [8]. En prenant ces chiffres, les construc-
tions ante´rieures a` 1975 repre´senteront encore environ 40% du parc re´sidentiel en 2050. Celles
de la pe´riode 1975-2009 repre´senteront 25% et celles poste´rieures a` 2009, 35%. En prenant
en compte l’e´volution des performances thermiques des logements qui seront construits d’ici
2050, on arriverait a` une consommation moyenne du parc d’environ 180 kWhep.m
−2.an−1. Il
est donc e´vident qu’un effort important doit eˆtre effectue´ sur l’habitat existant. De plus, le
gisement d’e´conomies d’e´nergie le plus prometteur dans l’habitat ancien provient des loge-
ments construits avant 1975. Il reste donc 20 millions de logements a` re´nover en priorite´.
Meˆme si l’e´lectricite´ spe´cifique et la production de froid sont en forte augmentation, l’enjeu
sur l’existant reste le chauffage. Dans la partie suivante, nous pre´sentons les diffe´rentes tech-
nologies de chauffage envisageables pour la re´novation thermique d’un baˆtiment. Un syste`me
de chauffage a pour but tre`s ge´ne´ral d’offrir aux occupants une ambiance thermique agre´able.
Il est donc essentiel d’appre´hender la notion de confort thermique pour comprendre les e´carts
de consommations entre diffe´rentes technologies d’e´mission de chaleur. C’est pourquoi nous
rappelons les bases pour l’e´valuation du confort thermique, avant de pre´senter diffe´rentes
solutions de chauffage existantes. Etant donne´e la nature de la paroi ventile´e, nous insistons
sur les syste`mes d’e´mission de chaleur.
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1.2 Le chauffage des baˆtiments
1.2.1 La notion de confort thermique
Le confort thermique est de´fini dans la norme EN ISO1 7730 comme e´tant  les conditions
dans lesquelles on ne peut dire si l’on a chaud ou froid vis a` vis de son environnement .
C’est un aspect essentiel a` prendre en compte dans la conception d’un syste`me d’e´mission
de chaleur. Pour estimer le confort thermique dans des conditions donne´es, on distingue
deux grands types d’approches : les approches statiques et les approches dynamiques. Les
approches dynamiques sont souvent appele´es  confort adaptatif  en raison du syste`me de
thermore´gulation du corps humain qui tend a` s’adapter et a` interagir avec son environnement
[10]. Ces dernie`res approches sont plus pre´cises et servent de´sormais pour l’e´tablissement des
normes (ex. NF EN 1525, 2007). Cependant, la plupart des standards ame´ricains et europe´ens
sont encore base´s sur des approches statiques. Ces dernie`res utilisent un bilan d’e´nergie au
niveau du corps humain couple´ a` des expe´riences en re´gime permanent. Parmi les approches
statiques existantes, le mode`le de Fanger [11] ainsi que celui de Gagge sont aujourd’hui les
plus utilise´s. Il existe trois normes re´pandues pour l’e´valuation du confort thermique : la
norme ASHRAE2 55-9 de´finie en 1992, la norme EN ISO 7730 de´finie en 1994, et la norme
CR 1752 e´tablie en 1998 par le CEN3. Les parame`tres environnementaux ayant le plus d’in-
fluences sur le confort thermique sont :
– La tempe´rature d’air, Ta(K)
– La vitesse d’air, va(m/s)
– L’humidite´ de l’air, ra(kgH2O/kgas)
– La tempe´rature radiante moyenne, Trm(K)
A partir de ces donne´es, l’indicateur le plus simple d’e´valuation du confort thermique
d’une ambiance est la tempe´rature ope´rative (Top) :
Top =
hc · Ta + hr · Trm
hc + hr
(1.1)
Ou` hc et hr (W.m
−2.K−1) sont respectivement les coefficients de transferts par convection
et rayonnement au niveau du corps humain.
Le mode`le de Fanger est plus complexe, il prend en compte les facteurs suivants :
– Le niveau d’activite´ M(W/m2)
– La re´sistance thermique des veˆtements Icl(Co/W )
Le confort thermique de´pend e´galement de facteurs individuels, culturels et sociaux. C’est
pourquoi, la me´thode est avant tout base´e sur les expe´riences. L’indicateur de´veloppe´ par Fan-
ger (le plus utilise´ aujourd’hui) est le PMV4. Cette variable prend une valeur comprise entre
-3 pour une ambiance trop froide a` +3 pour une ambiance trop chaude. La valeur 0 repre´sente
une sensation thermique neutre. Un PMV de 0 signifie, qu’en moyenne, les gens conside`rent
1. Organisation Internationale de Standardisation
2. American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers
3. Comite´ Europe´en de Normalisation
4. Vote Moyen Pre´visionnel
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l’ambiance comme e´tant confortable et neutre. Une partie de la population trouve l’ambiance
inconfortable meˆme lorsque le PMV est de 0. Pour quantifier l’importance de ces e´carts, une
autre variable a e´te´ introduite, le PPD5. Les expressions analytiques du PMV et du PPD
sont donne´es en annexe A.
Ces indiquateurs sont de´termine´s dans des conditions stationnaires ce qui limite leur
champ d’application. Ne´anmoins le PMV peut eˆtre utilise´ en re´gime dynamique en conside´rant
les moyennes ponde´re´es en fonction du temps, lorsque les fluctuations sont faibles [12].
Le PMV et le PPD peuvent eˆtre calcule´s de manie`re globale ou locale, a` un endroit donne´
de la pie`ce. En effet la distribution de tempe´rature dans une pie`ce n’est pas homoge`ne et le
confort peut-eˆtre diffe´rent selon l’endroit ou` l’on se trouve. Les causes d’inconforts locaux les
plus re´pandues sont les suivantes :
– Refroidissement local du corps provoque´ par un courant d’air.
– Gradient vertical de tempe´rature e´leve´.
– Tempe´rature trop froide ou trop chaude au niveau des pieds.
– Refroidissement ou re´chauffement localise´ du corps duˆ a` une asyme´trie de rayonnement.
Il existe des relations empiriques ainsi que des tables pour quantifier l’influence de ces
facteurs sur le PMV et le PPD. Ces donne´es sont fournies en annexe B.
1.2.2 Les syste`mes de production de chaleur
La production de chaleur peut eˆtre active ou passive, centralise´e ou de´centralise´e6. Nous
nous inte´ressons ici aux syste`mes hydrauliques de´centralise´s ainsi qu’aux syste`mes e´lectriques.
Ces derniers constituent la grande majorite´ des syste`mes de chauffage dans les logements.
Notons que les re´seaux de chaleur se de´veloppent ; environ 2 millions de foyer a` ce jour sont
e´quipe´s du chauffage urbain. Les solutions de production de chaleur retenues sont pre´sente´es
figure 1.1. Un premier crite`re a` prendre en compte pour caracte´riser un syste`me de production
de chaleur est la source d’e´nergie primaire utilise´e. Celle-ci de´termine en partie le deuxie`me
crite`re important qui est le type de technologie employe´e pour produire de la chaleur. Ces
deux crite`res de´finissent le couˆt d’une installation, son rendement, son fonctionnement et
sa maintenance. Notons que le type d’e´nergie primaire n’a, a priori pas d’incidence sur le
syste`me de distribution et d’e´mission.
Il est donc plus pertinent de classer les syste`mes de production de chaleur suivant le type
de technologie. Nous avons trois grandes familles : la transformation du courant e´lectrique
par effet Joule (dans ce cas, la production, la distribution et l’e´mission de chaleur sont re´unies
en un seul appareil), les syste`mes de combustion (chaudie`res) et les syste`mes fonctionnant a`
partir d’un cycle thermodynamique (pompes a` chaleur). Les chaudie`res a` condensation sont
actuellement les syste`mes de combustion les plus performants. Le rendement e´nerge´tique
d’une chaudie`re peut-eˆtre calcule´ de deux manie`res : le rendement ramene´ au PCI7 et celui
ramene´ au PCS8. Ge´ne´ralement, on utilise le premier. De ce fait, les chaudie`res a` condensa-
tion, qui re´cupe`rent la chaleur latente de la vapeur d’eau non incluse dans le PCI, peuvent
5. Pourcentage pre´visionnel d’insatisfaits
6. le syste`me de production est de´centralise´ lorsqu’il est installe´ individuellement par logement
7. Pouvoir calorifique infe´rieur
8. Pouvoir calorifique supe´rieur
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avoir en the´orie un rendement supe´rieur a` 1.
Les pompes a` chaleur (PAC) puisent les calories d’une source de chaleur externe (air, sol
ou eau) pour les restituer a` l’inte´rieur de l’habitation. Suivant la source chaude utilise´e (air
exte´rieur, air inte´rieur d’un local non chauffe´, nappe phre´atique, ge´othermie) les consomma-
tions e´lectriques sont tre`s variables.
Figure 1.1 – Les diffe´rentes solutions de chauffage
Les chaudie`res a` condensation et les PAC sont les plus susceptibles d’eˆtre utilise´es pour
remplacer une chaudie`re existante lors d’une re´novation thermique. Bien qu’elles soient
diffe´rentes, elles ont un point commun relevant d’une caracte´ristique importante de ces
syste`mes : l’efficacite´ de la conversion de l’e´nergie primaire en chaleur utile de´pend de la
tempe´rature d’utilisation. Plus la tempe´rature est basse, plus le rendement est e´leve´. Dans le
cas de la chaudie`re a` condensation, le rendement de´pend essentiellement de la tempe´rature de
retour d’eau chaude. Dans le cas d’une pompe a` chaleur, le COP (coefficient de performance)
de´pend de la diffe´rence de tempe´rature entre la source chaude et la source froide.
Un point important a` relever et qui sera discute´ dans cette the`se est que les rendements
d’un syste`me de chauffage sont base´s sur le premier principe de la thermodynamique. Ainsi
l’efficacite´ e´nerge´tique est mesure´e uniquement en terme de quantite´ d’e´nergie. Or le second
principe de la thermodynamique nous apprend que l’e´nergie peut e´galement eˆtre e´value´e en
terme de qualite´. La qualite´ d’une quantite´ d’e´nergie de´pend de son aptitude a` eˆtre convertie
en e´nergie me´canique. A ce titre, la notion d’exergie qui mesure la  qualite´  de l’e´nergie
est de plus en plus pre´sente dans la conception des syste`mes e´nerge´tiques.
1.2.3 Les syste`mes de distribution
Le syste`me de distribution de chaleur dans un baˆtiment regroupe l’ensemble des e´le´ments
permettant de ve´hiculer la chaleur du syste`me de production jusqu’au syste`me d’e´mission. Le
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syste`me e´tudie´ dans ce me´moire est un syste`me hydraulique qui utilise l’eau a` l’e´tat liquide
comme vecteur e´nerge´tique comme c’est le cas dans la grande majorite´ des logements utilisant
un syste`me de production de´centralise´. La fonction principale de l’organe de distribution
est alors d’assurer une re´partition homoge`ne du de´bit d’eau chaude a` travers les diffe´rents
e´metteurs du logement. Les e´metteurs sont connecte´s en se´rie et/ou en paralle`le sur le re´seau
et les de´bits sont ajuste´s lors de l’installation du syste`me a` l’aide de valves d’e´quilibrage.
On distingue deux me´thodes de raccordement des e´metteurs sur le re´seau : en retour direct
et en retour inverse [13]. Avec le retour inverse, le fluide parcourt la meˆme distance quel
que soit le chemin emprunte´. Cette me´thode permet de faciliter l’e´quilibrage du re´seau (en
particulier lors d’un remplacement de radiateur) au prix d’une le´ge`re augmentation des pertes
de charges.
1.2.4 Les syste`mes d’e´mission
Le syste`me d’e´mission de´signe l’ensemble des composants destine´s a` restituer la chaleur
produite par l’organe de production aux pie`ces du baˆtiment. Il a fait l’objet de nombreuses
e´tudes ces 30 dernie`res anne´es. Les sujets aborde´s touchent des domaines diffe´rents concernant
la physique (transferts thermiques et massiques), le secteur du baˆtiment (re´glementation,
re´gulation thermique, prix, me´thodes de fabrication, etc.), les sciences comportementales
(thermore´gulation du corps humain, comportement des individus. . .) et meˆme des aspects
biologiques (influence des e´metteurs sur les populations des mites et des acariens).
En France, les syste`mes d’e´mission de chaleur ont rec¸u une attention particulie`re dans
les anne´es 90 avec la cre´ation du GREC1. Les travaux de ce groupe de chercheurs ont donne´
lieu a` une se´rie d’articles ainsi qu’un ouvrage re´capitulatif [14]. D’autres auteurs tels que
Chen [15], Myhern et Holmberg [16], Omori et al. [17] ainsi que Fischer [18] proposent une
comparaison de plusieurs e´metteurs. Les e´metteurs basses tempe´ratures rec¸oivent de plus en
plus d’attention, en particulier les plafonds et planchers chauffants [19, 20]. Dans un article,
Eijdems [21] propose un e´tat de l’art qui recense les avantages et les inconve´nients des EBT2
compare´s aux EMT3 et EHT4. Loin de faire un re´sume´ de l’ensemble de ces travaux, nous
souhaitons mettre en e´vidence les avantages et inconve´nients des diffe´rents types d’e´metteurs,
ainsi que les possibilite´s d’ame´lioration. Nous avons recense´ plusieurs crite`res utilise´s pour
classifier les e´metteurs, ainsi que diffe´rentes me´thodes pour l’ame´lioration des transferts ther-
miques. Ceux-ci sont pre´sente´s dans le tableau 1.1.
1. Groupe de Recherche sur les Emetteurs de Chaleur. Ce groupe de recherche avait pour mission de
fournir des e´le´ments de re´ponse a` la question tre`s ge´ne´rale :  Quel est le meilleur e´metteur de chaleur et
pour quel type de baˆtiment ? 
2. Emetteur de chaleur Basse Tempe´rature
3. Emetteur de chaleur Moyenne Tempe´rature
4. Emetteur de chaleur Haute Tempe´rature
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Crite`re Valeur
Dimension Re´parti ou localise´
Puissance dissipe´e Courbe caracte´ristique : Q˙ = f(∆θm) [W ]
Tempe´rature d’utilisation Emetteur basse tempe´rature
Emetteur moyenne tempe´rature
Emetteur haute tempe´rature
Mode de transfert pre´ponde´rant Principalement radiatif
Convectif et radiatif
Principalement convectif
Mode d’ame´lioration des e´changes Augmentation de la surface chaude
Rajout d’une surface secondaire (ailettes)
Forc¸age de l’air sur l’e´le´ment chaud
Tirage thermique, effet chemine´e
Couplage avec la ventilation
Table 1.1 – Diffe´rents crite`res de classification des e´metteurs
Tous ces crite`res sont souvent lie´s les uns aux autres ce qui fait que les diffe´rentes classi-
fications se ressemblent.
 Dimension : Emetteurs re´partis ou localise´s
Les e´metteurs localise´s produisent la chaleur a` un endroit pre´cis de la pie`ce. Les premiers
e´metteurs localise´s appele´s radiateurs sont les appareils a` colonnes en fonte produits aux
Etats-Unis en 1877 [22]. De nos jours, les e´metteurs localise´s existent dans une vaste gamme
de taille et de forme. Les plus utilise´s sont le radiateur hydraulique, le convecteur e´lectrique
ainsi que le panneau radiant e´lectrique.
A l’inverse, les e´metteurs re´partis ont des surfaces e´mettrices tre`s grandes qui recouvrent
une partie de la pie`ce. Il s’agit des planchers, plafonds et murs chauffants. Le fait de re´partir
la chaleur engendre un confort agre´able et permet un fonctionnement a` basse tempe´rature.
Cependant, la mise en place de grandes surfaces e´mettrices entraine deux inconve´nients in-
contournables. Premie`rement ils ne´cessitent de lourds travaux et donc des couˆts d’installation
plus e´leve´s, ce qui est ge´nant pour la re´novation. Deuxie`mement, la re´partition de la cha-
leur entraine ne´cessairement des pertes par transmission a` l’arrie`re plus e´leve´es, a` moins de
positionner la surface e´mettrice au niveau d’un plancher interme´diaire. Dans le cas de murs
chauffants applique´s sur les parois externes avec une isolation standard (8 cm de polystyre`ne),
les pertes par transmission sont augmente´es d’environ 50% [21] par rapport a` un e´metteur
localise´ traditionnel.
Un autre aspect souvent discute´ concernant les e´metteurs re´partis est leur inertie lors d’im-
portants gains solaires ou de changements soudains des apports internes. Ces gains peuvent
provoquer des augmentations de tempe´ratures difficilement controˆlables [23]. Ces effets sont
souvent moins spectaculaires dans la pratique graˆce a` l’autore´gulation [24]. La proble´matique
26
est ne´anmoins centrale pour les baˆtiments basse consommation lors de la mi-saison. D’un
autre coˆte´, la possibilite´ de re´duire les consommations par le stockage du rayonnement so-
laire dans le plancher chauffant a e´te´ de´montre´e par Athienitis [25]. Les auteurs pre´cisent que
des e´conomies sont envisageables avec un algorithme de controˆle commande adapte´. En effet,
une inertie thermique importante est e´galement source de consommations supple´mentaires,
en raison d’un temps de re´ponse trop long des e´metteurs. Dans une e´tude the´orique, Paoletti
[26] montre que l’efficacite´ de re´gulation (calcule´e selon la norme italienne UNI TS 11300 )
est plus importante pour les radiateurs hydrauliques traditionnels que pour les planchers
chauffants. Les valeurs sont comprises entre 0.88 et 0.99 selon l’inertie de l’e´metteur et selon
le type de re´gulation. Finalement, les e´conomies engendre´es par l’utilisation d’un e´metteur
re´parti peuvent eˆtre annule´es par des pertes par transmission plus e´leve´es, ainsi qu’une mau-
vaise gestion de la re´gulation.
 Tempe´rature d’utilisation : EBT, EMT ou EHT
Il n’existe pas de gamme de tempe´rature e´tablie. Dans tout le reste de ce me´moire, nous
utiliserons les termes  basse ,  moyenne  et  haute  pour de´signer une gamme de
tempe´rature de´finie dans le tableau suivant :
Type d’e´metteur Tempe´rature de surface
EBT ≤ 40 °C
EMT 40− 60 °C
EHT ≥ 60 °C
Table 1.2 – Gamme de tempe´rature des e´metteurs
Les e´metteurs re´partis fonctionnent a` basse tempe´rature. Il est ge´ne´ralement admis que
la tempe´rature de surface d’un plancher ne doit pas de´passer 24°C lorsque les occupants
sont statiques, 27°C lorsqu’ils peuvent se mouvoir dans la pie`ce et 30°C dans les corridors
et les halls [27]. Il est donc souvent ne´cessaire d’e´quiper la totalite´ du plancher disponible.
Les plafonds chauffants ne sont pas en contact avec les gens et peuvent eˆtre plus chauds.
La tempe´rature de´pend alors de la surface e´quipe´e et du niveau d’isolation du logement. Les
murs chauffants fonctionnent inte´gralement a` basse tempe´rature afin de limiter les pertes a`
travers les parois. Les radiateurs et les convecteurs existent dans une vaste gamme de fonc-
tionnement nominal.
En faisant abstraction des autres crite`res, nous pouvons e´tablir plusieurs avantages de
l’utilisation des EBT. Le premier est bien suˆr l’ame´lioration du rendement au niveau de la
production de chaleur. Nous avons e´galement une diminution des pertes dans le re´seau de
distribution. Le principal avantage lie´ a` l’utilisation d’EBT est le confort qu’ils procurent.
Qu’ils soient localise´s ou re´partis, les EBT entrainent de faibles gradients thermiques verti-
caux ainsi qu’une diminution des fluctuations thermiques et massiques de l’air. Certains au-
teurs reportent e´galement une ame´lioration de la qualite´ de l’air inte´rieur due a` l’utilisation
d’un EBT. Les tempe´ratures douces re´duisent les risques d’allergies [28, 29] et d’irritations
des yeux et des muqueuses [30]. Cela est duˆ a` la diminution de la quantite´ de PES1 dans la
pie`ce [31], mais aussi a` la re´duction de la nocivite´ des PES [30]. Lorsqu’un plancher chauf-
fant est utilise´, Korsgaard [32] a observe´ une re´duction de la population d’acariens, due a` la
1. Particules en suspension
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re´duction de l’humidite´ relative dans le sol.
 Puissance dissipe´e Q˙
Pour un e´metteur e´lectrique, la puissance dissipe´e est souvent fixe et la re´gulation s’effec-
tue en  tout ou rien . Pour les e´metteurs hydrauliques, la puissance dissipe´e Q˙(W ) de´pend
de la tempe´rature d’entre´e, du de´bit massique du fluide caloporteur, de la tempe´rature de
l’air ambiant ainsi que de la forme et de la position de l’e´metteur. La de´pendance entre ces
variables est donne´e par la courbe caracte´ristique de l’e´metteur [33] :
Q˙ = K ·∆θmn (1.2)
Ou` K et n sont deux coefficients caracte´risant l’e´metteur de chaleur, et ∆θm repre´sente
la diffe´rence logarithmique moyenne de tempe´rature entre l’e´metteur et l’air ambiant :
∆θm =
Tw,in − Tw,out
ln((Tw,in − Ta)/(Tw,out − Ta)) (1.3)
Ta : tempe´rature de l’air ambiant [K].
Tw,in : tempe´rature de l’eau a` l’entre´e du radiateur [K].
Tw,out : tempe´rature de l’eau a` la sortie du radiateur [K].
Lorsqu’on pre´sente un e´metteur, il est d’usage d’indiquer la puissance dissipe´e Q˙N en
fonctionnement nominal (de´fini par le constructeur). En connaissant la valeur du coefficient
n, on retrouve la puissance dissipe´e dans d’autres conditions de tempe´rature.
Q˙ = Q˙N
(
∆θm
∆θN
)n
(1.4)
 Mode de transfert de chaleur pre´ponde´rant : radiatif, convectif ou mixte
Le mode de transfert pre´ponde´rant est de´termine´ par la forme, la taille et la tempe´rature
d’utilisation de l’e´quipement conside´re´ mais aussi par sa position dans l’espace. En connais-
sant la part radiative du flux e´mis dans les conditions nominales SN , la part radiative S dans
d’autres conditions est obtenue. Soit le coefficient de charge :
β = Q˙/Q˙N (1.5)
Celui-ci peut eˆtre se´pare´ en deux composantes, une radiative et une convective :
β = βC + βR (1.6)
La de´pendance de βR sur la tempe´rature est calcule´e comme suit :
βR = SN .
(
(Ta + ∆θm)
n + T 4a
(Ta + ∆θN)
n + T 4a
)
(1.7)
Etant donne´es les fluctuations d’air ine´vitables dans les espaces de vie, il est impossible
de concevoir des syste`mes d’e´mission de chaleur exclusivement radiatifs. Le syste`me se rap-
prochant le plus de cet ide´al est sans doute le plafond chauffant pour lequel seulement 20
a` 30% de la chaleur est e´mise par convection [34]. Les planchers chauffants sont e´galement
des appareils majoritairement radiatifs. La part de rayonnement d’un plancher chauffant
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de´passe rarement 65%, le reste e´tant dissipe´ par conduction et convection. De nombreux
autres syste`mes radiatifs existent tels que les panneaux rayonnants utilise´s dans l’industrie
ou sur les terrasses des cafe´s. Ces syste`mes fonctionnent a` hautes tempe´ratures et seules les
versions e´lectriques sont pre´sentes dans les logements et bureaux.
Chen [15] conclut que le chauffage par rayonnement permet d’obtenir une distribution de
tempe´rature la plus uniforme. Il a e´te´ e´galement souligne´ que les circulations d’air cause´es
par le chauffage radiatif sont laminaires dans la majeure partie de la pie`ce. Des re´sultats si-
milaires concernant la distribution de tempe´rature ont e´te´ obtenus par Myhern et Holmberg
[16]. Ils montrent que le rayonnement cause de faibles gradients de tempe´rature verticaux
dans la pie`ce. Du coˆte´ du GREC, la comparaison entre un convecteur et un panneau rayon-
nant (de taille et de puissance similaires) montre que les transferts radiatifs augmentent
les tempe´ratures de parois internes et entrainent une diminution du gradient vertical, par
comparaison aux transferts convectifs (0,3°C/m contre 0,5°C/m). Les auteurs trouvent une
augmentation des pertes par les parois due au caracte`re radiatif des transferts. Cette aug-
mentation est comprise entre 2% et 3% [35]. D’une manie`re ge´ne´rale, il est admis que les
transferts par rayonnement s’adaptent mieux aux besoins en confort du corps humain.
Figure 1.2 – Diffe´rents e´metteurs combinant convection et rayonnement
Les syste`mes combinant la convection et le rayonnement existent sous diverses tailles et
formes, ils sont ge´ne´ralement de´signe´s par  radiateur  (cf. figure 1.2). Ces e´metteurs ont
une part radiative variant entre 20% et 40% [36] selon la taille, la tempe´rature et la pre´sence
ou non d’ailettes de refroidissement. Ainsi les panneaux radiants e´lectriques sont en re´alite´
majoritairement convectifs et de´passent rarement les 35% de rayonnement. De plus, de nom-
breux radiateurs pourvus d’ailettes devraient eˆtre appele´s convecteur.
Une large varie´te´ d’appareils entre dans la cate´gorie des convecteurs. Nous ne retiendrons
que les appareils fonctionnant par convection naturelle. Le convecteur traditionnel (cf. fi-
gure1.3.a) se rencontre sous forme e´lectrique dans l’immense majorite´ des cas. Celui-ci est
conc¸u de la manie`re suivante : le principal e´le´ment est un e´le´ment chauffant muni d’ailettes
monte´ dans une armature en me´tal ouverte en partie haute et basse. La source de chaleur
est installe´e en partie basse de l’armature de manie`re a` provoquer un courant de convection
ame´liore´ par l’effet chemine´e. La puissance de sortie peut eˆtre ajuste´e en re´glant la taille de
l’ou¨ıe de sortie d’air. Lorsque l’ou¨ıe de sortie est totalement close, la chaleur est e´vacue´e a`
travers l’armature en me´tal et la proportion de rayonnement peut atteindre 35% [37]. Dans
le cas contraire, la part de chaleur rayonne´e se situe entre 5% et 20% [38], [39]. Les plinthes
thermiques sont e´galement des convecteurs qui existent en version hydraulique et e´lectrique
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(cf. figure 1.3 b). La puissance dissipe´e par me`tre de plinthe est assez faible (entre 35W et
55W par me`tre pour ∆θm = 20°C). La tempe´rature de fonctionnement de´pend donc surtout
de la longueur de plinthe installe´e ainsi que du niveau d’isolation du logement [40].
Figure 1.3 – Diffe´rents e´metteurs principalement convectifs
 Ame´lioration des transferts thermiques
Les e´metteurs de chaleur sont conc¸us pour maximiser les transferts de chaleur vers la
pie`ce. Pour cela, diffe´rents moyens sont utilise´s et ceux-ci agissent directement sur le mode
de transfert pre´ponde´rant. Nous avons de´ja` vu que l’augmentation de la surface e´mettrice
entrainait deux inconve´nients non ne´gligeables. L’ajout d’ailettes de refroidissement (cf. fi-
gure1.3 c et d) permet d’augmenter la puissance dissipe´e au prix d’un encombrement plus
important et de difficulte´s supple´mentaires dans le nettoyage des appareils. Les ailettes sont
la plupart du temps situe´es a` l’arrie`re de l’e´metteur et sont par conse´quent inaccessibles aux
utilisateurs. Beck [41] a montre´ que la puissance d’un radiateur hydraulique a` ailettes peut
diminuer jusqu’a` 30% apre`s 4 mois d’utilisation sans nettoyage. Dans [42], le meˆme auteur
e´tudie la possibilite´ de remplacer les ailettes par une plaque fortement e´missive sur un radia-
teur. Il montre que cette technique permet d’atteindre jusqu’a` 88% des performances d’un
radiateur traditionnel sans recours aux ailettes.
Une solution e´vidente est de forcer l’air sur les surfaces chaudes pour augmenter les trans-
ferts convectifs. Cependant cela entraine des fluctuations d’air dans la pie`ce ainsi qu’une
consommation e´lectrique supple´mentaire pour le ventilateur. Une autre solution inte´ressante,
re´pandue en Europe du nord, consiste a` combiner le chauffage et le renouvellement d’air
(radiateur a` ventilation pre´sente´ figure 1.3.c). L’air circulant sur l’e´le´ment chauffant est plus
froid que l’air inte´rieur ce qui entraˆıne une augmentation des flux de chaleur au niveau des
surfaces d’e´changes. De tels syste`mes sont e´tudie´s par Myhren [43] pour un convecteur en
convection naturelle et par Polisc [44] pour une plinthe thermique en convection force´e. Le
couplage avec la ventilation permet de re´duire de 8°C la tempe´rature de surface du convec-
teur et de doubler la puissance des plinthes dans les meˆmes conditions d’utilisation. Les
possibilite´s de coupler la ventilation avec un syste`me de plancher chauffant ont e´galement
e´te´ e´tudie´es par Causone [45]. Un dernier moyen d’augmenter la puissance dissipe´e est d’uti-
liser le tirage thermique cre´e´ par l’ajout d’un canal vertical faisant office de chemine´e. Ce
principe est utilise´ dans les convecteurs du type pre´sente´ figure 1.3.a. C’est e´galement sur
ce phe´nome`ne de thermosiphon que nous avons de´veloppe´ notre paroi ventile´e. Remarquons
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que le moyen utilise´ pour augmenter la puissance d’un radiateur agit sur le mode de transfert
pre´ponde´rant. Une grande surface e´mettrice privile´giera les transferts radiatifs tandis que
l’utilisation du tirage thermique privile´giera les transferts convectifs.
 Comparaison des e´metteurs : confort et consommations
Rappelons que malgre´ les tendances, un EBT n’est pas ne´cessairement un e´metteur re´parti
et que la part de rayonnement n’est pas ne´cessairement plus e´leve´e avec un EBT. En effet, il
existe des EBT majoritairement convectifs comme le radiateur a` ventilation (cf. figure 1.3.c)
ainsi que des e´metteurs localise´s majoritairement radiatifs (bien que ces derniers soient tre`s
peu utilise´s dans les logements). Le tableau 4.10 re´sume les avantages et les inconve´nients
des principaux e´metteurs.
Emmetteur PdC1 MC2 PrC3 RM(H)T4 RBT5 Cv6 PR7
Confort thermique
Chauffage par rayonnement ++ + + 0 + - - 0
Gradient de tempe´rature - + ++ - 0 - -
Asyme´trie de tempe´rature radiante + + + - + 0 -
Tempe´rature du sol 0 + ++ 0 0 - 0
Fluctuations de tempe´rature ++ + + 0 + - 0
Vitesse d’air ++ + + 0 + - 0
Consommation e´nerge´tique
Pertes par transmission - - - - 0 + 0 0
Pertes par ventilation - + 0 0 + - - 0
Distribution de l’e´nergie 0 0 0 - + ++ ++
Re´gulation - - - - - - - ++ ++
Couˆt d’installation - - - - - - - - ++ ++
(- -) : mauvais, (-) : le´ge`rement mauvais, (0) : moyen, (+) : le´ge`rement bon, (+ +) : bon.
Table 1.3 – Comparaison de diffe´rentes solutions d’e´mission de chaleur en termes de confort
et de consommation d’e´nergie
Les e´metteurs re´partis sont plus confortables et parmi ceux-ci, le chauffage au sol semble
eˆtre le meilleur de tous. Cet avis partage´ par plusieurs auteurs vient principalement du fait
que le chauffage au sol annule quasiment le gradient de tempe´rature vertical. L’utilisation
d’un e´metteur re´parti plutoˆt que localise´ peut engendrer des e´conomies de fonctionnement
allant jusqu’a` 10% [14]. Omori et al. [17] ont calcule´ que lorsque le chauffage est assure´ par
une centrale de traitement d’air, la consommation peut-eˆtre diminue´e de 30% en installant
un e´metteur re´parti type plancher chauffant. Ce gain chute entre 1% et 2% lorsque l’e´metteur
est re´parti sur le sol avec un niveau d’isolation standard. Concernant les e´metteurs localise´s,
la position de l’e´metteur a nettement moins d’influence. Les auteurs du GREC trouvent que
1. Plafond Chauffant
2. Mur Chauffant
3. Plancher Chauffant
4. Radiateur Moyenne et Haute Tempe´rature
5. Radiateur Basse Tempe´rature
6. Convecteur e´lectrique en convection naturelle
7. Panneau rayonnant e´lectrique
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la position en alle`ge entraine un surplus de consommation moyen de 2,5% avec un convec-
teur, 1,5% avec un radiateur haute tempe´rature. Ce surplus est nul ou ne´gligeable dans le
cas d’un radiateur BT et d’un panneau radiant. Le tableau 4.10 montre que les e´metteurs
localise´s se diffe´rencient par leur tempe´rature d’utilisation plus que par le mode de transfert
pre´ponde´rant. En effet, la diffe´rence entre un radiateur MT, un convecteur e´lectrique et un
panneau rayonnant est faible tandis que l’utilisation d’un RBT compare´ a` un RMT/RHT
engendre de re´elles e´conomies.
Au niveau de la distribution, la chaleur transporte´e a` travers un e´metteur re´parti ne´cessite
des de´bits massiques plus importants afin de limiter le gradient entre l’aller et le retour. De
ce fait, malgre´ la diminution des pertes de chaleur dans les canalisations, la consommation
globale des syste`mes de distribution est souvent plus e´leve´e dans le cas des e´metteurs re´partis
[21].
Les auteurs du GREC montrent que les re´sultats sont e´galement variables selon le type
d’appartement. Finalement, le nombre de facteurs en jeu est trop important et la de´termination
des gains engendre´s par l’utilisation d’un e´metteur performant doit se faire au cas par cas.
Ne´anmoins, une solution plus performante que les autres se de´gage. En terme de confort, un
e´metteur localise´ basse tempe´rature est proche d’un e´metteur re´parti. Puisque les e´metteurs
re´partis entrainent des pertes par transmission plus importantes, les e´metteurs localise´s basse
tempe´rature constituent la famille la plus e´conomique des e´metteurs lors de l’utilisation. Ces
e´metteurs ont comme principal de´faut leur temps de re´ponse trop lent ce qui implique un
mauvais rendement de re´gulation.
 Quels e´metteurs pour la re´novation ?
Etant donne´s les progre`s techniques ainsi que les nouvelles normes en vigueur dans le
secteur du baˆtiment, la demande d’e´nergie due aux pertes thermiques dans les logements est
en diminution. A ce titre, il sera ine´vitable de s’orienter a` long terme, vers l’e´nergie dite de
basse qualite´ ou a` faible niveau exerge´tique [46, 47]. Les nouveaux baˆtiments et les installa-
tions doivent eˆtre conc¸us pour l’utilisation de re´seaux de distribution et d’e´mission a` basse
tempe´rature, quels que soient la position, la taille ou le mode de transfert pre´ponde´rant de
l’e´metteur.
Malgre´ les performances de ces syste`mes, le gain e´conomique paraˆıt faible avec l’utilisa-
tion d’un syste`me de chauffage performant, en comparaison avec l’isolation de l’enveloppe.
Or, les travaux de re´novation couˆtent cher, la plupart des gens auront tendance a` s’orien-
ter vers les solutions de moindre couˆt pour le chauffage. En France, ces solutions sont les
solutions e´lectriques. En effet, le couˆt a` l’achat et a` l’installation n’a rien a` voir entre un
syste`me de chauffage complet assurant la production, la distribution et l’e´mission de chaleur,
en comparaison avec un simple appareil e´lectrique qu’il suffit de brancher sur le secteur. De
plus, la France a base´ sa strate´gie e´nerge´tique sur le nucle´aire qui ne rejette pas de CO2.
La France est donc libre de produire de l’e´lectricite´ par ses centrales sans remettre en cause
les objectifs de re´duction de GES et nous be´ne´ficions, en 2012, de l’e´lectricite´ la moins che`re
d’Europe. Pour ces deux raisons, le marche´ des appareils e´lectriques est en pleine expansion
en France. Ces appareils se de´clinent sous de multiples formes et nous n’avons pas e´voque´ le
cas des e´metteurs e´lectriques re´partis qui fonctionnent a` basse tempe´rature et qui ne´cessitent
des travaux d’installation.
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D’un autre coˆte´, lorsqu’un particulier ou une commune de´cide d’investir dans une solution
hydraulique, beaucoup de proprie´taires s’orienteront vers des e´metteurs localise´s. La cause
peut eˆtre le prix prohibitif des e´metteurs re´partis ou bien l’impossibilite´ d’effectuer de lourds
travaux. Dans ce cas, les solutions ont peu de diffe´rences en termes de confort, d’efficacite´ et
d’e´conomie.
Pour ces raisons, de nouvelles solutions d’e´mission de chaleur hydrauliques peuvent eˆtre
de´veloppe´es en vue de re´pondre au besoin de re´novation du parc d’habitations franc¸ais. Ces
solutions doivent fonctionner a` basse tempe´rature, eˆtre adaptable a` tout syste`me de pro-
duction existant. Enfin, la solution doit eˆtre e´conomique a` l’achat et a` l’installation pour
concurrencer les solutions e´lectriques. La paroi ventile´e pre´sente´e dans l’introduction re´unit
ces crite`res au prix d’une re´duction de l’espace habitable. L’aspect du syste`me et son principe
d’installation sont illustre´s figure 1.4. Un e´changeur de chaleur est confine´ en partie basse
d’un canal vertical. La lame d’air ainsi cre´e´e est divise´e en plusieurs canaux rectangulaires
de´limite´s par la pre´sence de tasseaux verticaux qui assurent le maintien me´canique de la
plaque de se´paration. La paroi ventile´e est directement applique´e sur les murs existants, les
e´changeurs sont relie´s entre eux, puis la paroi est referme´e a` l’aide d’un syste`me de clips.
Figure 1.4 – Sche´ma de la paroi ventile´e
Bien que le couˆt d’installation soit le principal gisement d’e´conomie, la paroi ventile´e doit
eˆtre dimensionne´e en vu d’offrir les meilleures performances possibles. Le syste`me fonctionne
sur le principe de la convection naturelle dans un canal vertical. La bonne compre´hension
des phe´nome`nes convectifs dans un canal est donc ne´cessaire a` l’optimisation du syste`me.
C’est pourquoi la suite de cette e´tude bibliographique porte sur les travaux de la litte´rature
relatifs a` la convection naturelle dans un canal vertical, ainsi qu’a` l’ame´lioration des transferts
convectifs par l’effet chemine´e.
1.3 Phe´nome`nes convectifs dans un canal vertical
La convection naturelle est un me´canisme dans lequel le mouvement du fluide n’est pas
ge´ne´re´ par une source externe (comme une pompe, un dispositif d’aspiration, ventilateur,
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etc.), mais seulement par les diffe´rences de densite´ dans le fluide, induites par des gradients
de tempe´rature. La convection naturelle a beaucoup attire´ l’attention des chercheurs en raison
de sa forte pre´sence a` la fois dans la nature et les applications d’inge´nierie.
1.3.1 Les e´quations de la convection naturelle
La majorite´ des proble`mes de convection naturelle sont, pour un fluide newtonien, descrip-
tibles par les e´quations de Navier-Stokes. Pour un e´coulement instationnaire, incompressible,
bidimensionnel et laminaire, ces e´quations peuvent s’e´crire dans un repe`re carte´sien sous la
forme suivante :
Conservation de la masse :
∂u
∂x
+
∂v
∂y
= 0 (1.8)
Conservation de la quantite´ de mouvement :
u · ∂u
∂x
+ v · ∂u
∂y
= −1
ρ
∂P
∂x
+ ν ·
(
∂2u
∂x2
+
∂2u
∂y2
)
− g · [1− β(T − T0)] (1.9)
u · ∂v
∂x
+ v · ∂v
∂y
= −1
ρ
· ∂P
∂y
+ ν ·
(
∂2v
∂x2
+
∂2v
∂y2
)
(1.10)
Conservation de l’e´nergie :
u · ∂T
∂x
+ v · ∂T
∂y
= +α ·
(
∂2T
∂x2
+
∂2T
∂y2
)
(1.11)
Avec :
ρ : masse volumique [kg.m−3]
ν : viscosite´ cine´matique [m2.s−1]
α : diffusivite´ thermique [m2.s−1]
Pour parvenir a` cette formulation des e´quations de conservation, l’hypothe`se de Boussi-
nesq a e´te´ utilise´e. Celle-ci consiste a` conside´rer les variations de masse volumique, unique-
ment dans les termes de gravite´ . De plus, la masse volumique est calcule´e en fonction de la
tempe´rature sous une forme approche´e du premier ordre :
ρ = ρ0 · (1− β(T − T0)) (1.12)
β est le coefficient d’expansion volumique :
β = −1
ρ
(
∂ρ
∂T
)
P
(1.13)
Dans la grande majorite´ des cas, ces e´quations ne posse`dent pas de solution analytique
simple. Cependant, la re´solution du proble`me ne ne´cessite pas la connaissance comple`te des
champs de vitesse et de tempe´rature. Dans un proble`me de convection, les valeurs que l’on
cherche a` de´terminer sont les forces de friction, le flux de chaleur q˙ et/ou la tempe´rature
de surface Ts. Ces dernie`res peuvent eˆtre obtenues de manie`re locale (sur un point donne´),
ou globale (moyenne sur une surface). L’analyse dimensionnelle permet d’e´tablir des liens
entre ces grandeurs et les variables du proble`me au travers de nombres sans dimension (Πn).
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La grande force de ce proce´de´ est l’application de re´sultats issus d’une expe´rience sur des
proble`mes a` diffe´rentes e´chelles.
Les nombres sans dimension peuvent eˆtre de´termine´s en adimensionnant les e´quations
de conservation, ou bien a` l’aide du the´ore`me de Vaschy-Buckingham. Historiquement, c’est
Reynolds qui fut le premier a` regrouper les variables d’un proble`me dans un seul nombre sans
dimension (appele´ nombre de Reynolds) afin de pre´dire le caracte`re laminaire ou turbulent
de l’e´coulement :
ReL =
U · L
ν
(1.14)
Avec :
L : longueur caracte´ristique du proble`me [m]
U : vitesse moyenne de l’e´coulement [m.s−1]
En convection naturelle, le nombre de Rayleigh est utilise´ pour les ge´ome´tries les plus
simples, n’ayant qu’un seul degre´ de liberte´ ge´ome´trique (ex. cylindre infini, sphe`re, plaque
etc.). Ce dernier est e´gal au nombre de Grashoff multiplie´ par le nombre de Prandt. Soit Ts
la tempe´rature moyenne de la source chaude, on a :
RaL = GrL · Pr = g · β · (Ts − T0) · L
3
ν · α (1.15)
Lorsqu’un flux de chaleur q˙ (W.m−2) est impose´, plutoˆt qu’une tempe´rature, le nombre
de Rayleigh est note´ Ra∗ :
Ra∗L = Gr
∗
L · Pr =
g · β · q˙ · L4
λ · ν · α (1.16)
λ : conductivite´ thermique du fluide [W.m−1.K−1]
Le flux de chaleur parie´tal est e´value´ au travers du nombre de Nusselt, qui fait intervenir
le coefficient de transfert par convection h :
NuL =
h · L
λ
(1.17)
La valeur de h de´pend de la tempe´rature de re´fe´rence (T0) pour laquelle il est de´fini :(
λ · ∂T
∂n
)
surface
= −h · (Ts − T0) (1.18)
Les forces de friction sont e´value´es a` travers le coefficient de frottement qui fait intervenir
la contrainte tangentielle :
Cf =
τw
1
2
· ρ · U2 (1.19)
τw : contrainte tangentielle [kg.m
−1.s−2].
Il s’agit alors de trouver la fonction liant la quantite´ e´tudie´e aux nombres sans dimension
(Πn), caracte´risant le proble`me. Cette fonction ne posse`de pas d’expression analytique exacte.
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Elle peut eˆtre approche´e par morceaux avec plusieurs fonctions polynomiales. Si la valeur
recherche´e est le nombre de Nusselt, on a :
Nu ≈ Πα1 · Πβ2 · Πγ3 . . .Πηn (1.20)
Il y a plusieurs manie`res de de´terminer les coefficients (α, β . . .) : les expe´riences en labo-
ratoire, la re´solution nume´rique des e´quations de conservation, ou l’analyse the´orique pure.
La relation ainsi e´tablie est valable sur une gamme de Πn donne´e. En effet, une solution du
type 1.20 reste convenable tant que la structure de l’e´coulement ne subit pas de changement
important. Pour obtenir une solution valable sur une gamme plus importante des parame`tres
Πn, Churchill et Usagi [48] ont propose´ une me´thode pour coupler plusieurs relations du type
1.20, en remarquant que les transitions structurelles de l’e´coulement sont  lisses  et non
brutales. Soit f1 et f2 deux fonctions indiquant le nombre de Nusselt sur deux intervalles
adjacents des nombres Πn, la solution ge´ne´rale s’e´crit :
Nu = {f−n1 + f−n2 }−1/n (1.21)
Dans l’e´quation 1.21, n est un parame`tre de couplage a` de´terminer. La nouvelle fonction
obtenue a` partir de f1 et f2 peut eˆtre couple´e a` une troisie`me solution valable sur un autre
intervalle du domaine d’e´tude. Ce proce´de´ peut se re´pe´ter mais il est pre´fe´rable d’indiquer
les coefficients en fonction de l’intervalle dans un tableau. Cette me´thode a largement e´te´
utilise´e pour les transitions laminaire/turbulent, convectif/conductif ou bien, dans un canal
vertical, pour pouvoir conside´rer deux re´gimes d’e´coulement : en de´veloppement et pleine-
ment de´veloppe´.
1.3.2 Convection naturelle dans un canal vertical late´ralement chauffe´
La convection naturelle dans un canal vertical late´ralement chauffe´ intervient dans de
nombreuses applications de l’industrie. Les principales sont le refroidissement des cartes
e´lectroniques, le dimensionnement d’ailettes de refroidissement ainsi que les parois ventile´es
(fac¸ades double peau, mur Trombe etc.). Aujourd’hui, les corre´lations disponibles pour ce
proble`me sont si nombreuses qu’il est difficile d’en faire une liste exhaustive. Les premie`res
e´tudes sur la convection naturelle dans un canal vertical de´butent en 1942 lorsque Elenbaas
[49] fit des analyses expe´rimentales et the´oriques sur la convection entre deux plaques pa-
ralle`les isothermes. Le nombre sans dimension ge´ne´ralement utilise´ est un Rayleigh modifie´
note´ Ra+, appele´ nombre d’Elenbaas :
Ra+b =
g · β ·∆T · b3
ν · α ·
b
H
(1.22)
b : distance entre les parois du canal [m]
H : hauteur du canal [m]
∆T : diffe´rence de tempe´rature entre les parois du canal et l’ambiance [K]
 Canal vertical 2D (tempe´rature impose´e)
En re´gime laminaire, on ditingue deux cas limites pour le champ de vitesse, repre´sente´s
figure 1.5 (a et b). Pour les faibles valeurs de Ra+b , les deux couches limites visqueuses issues
des deux plaques, se joignent proche de l’entre´e au centre du canal. Dans ce cas l’e´coulement
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est pleinement de´veloppe´ dans la majorite´ du canal, et le profil de vitesse est parabolique
(e´coulement de Poiseuille).
Figure 1.5 – Profil de vitesse dans un canal late´ralement chauffe´, a) cas limite lorsque
Ra+b << 1. b) cas limite lorsque Ra
+
b >> 1.
Pour les grandes valeurs de Ra+b , les plaques sont suffisamment e´loigne´es l’une de l’autre
pour que les couches limites n’inte´ragissent pas entre elles. Dans ces conditions, le proble`me
est re´duit a` l’e´tude d’une plaque verticale chauffe´e. Lorsque le fluide environnant est de
l’air, Bar-Cohen et Rohsenow [50] se sont base´s sur des donne´es expe´rimentales existantes et
propose`rent une solution e´tendue au cas d’un canal asyme´trique :
Nub =
( C
Ra+b
)2
+
(
1
0.59 ·Ra+b 1/4
)2−1/2 (1.23)
Avec C=24 pour un canal syme´trique et C=12 pour un canal asyme´trique (lorsque l’autre
paroi est adiabatique). Le terme de gauche de la relation 1.23 correspond au cas limite
repre´sente´ figure 1.5.a. Le terme de droite correspond au cas limite repre´sente´ figure 1.5.b.
Lorsque deux tempe´ratures diffe´rentes (T1 et T2) sont impose´es aux parois, Raithby et
Hollands [51] ont propose´ le mode`le composite suivant :
Nub =
( 90 · (1 + rT )2
4 · r2T + 7 · rT + 4
· 1
Ra
+
b
)1.9
+
(
1
0.62 ·Ra+b
1/4
)1.9−1/1.9 (1.24)
Avec
rT = (T2 − T0)/(T1 − T0) (1.25)
Ra+b est le nombre de Rayleigh base´ sur la tempe´rature moyenne de paroi :
Ra+b =
g · β · (1 + rT ) · (T1 − T0) · b
2 · ν2 ·
b
H
· Pr (1.26)
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Si l’on se re´fe`re a` l’e´quation 1.23, pour les faibles valeurs de Ra+b , le flux de chaleur
diminue lorsque b diminue. A l’inverse, dans le second cas limite (hauts Ra+b ), le flux de
chaleur augmente lorsque b diminue. Cela met en e´vidence l’existance d’une distance inter-
plaque optimale (bopt) permettant de maximiser les flux de chaleurs fluide/parois. Bejan [52]
a utilise´ la me´thode des intersections des asymptotes pour pre´dire l’ordre de grandeur de
bopt :
bopt ∼ C ·H ·Ra−0.25H (1.27)
 Canal vertical 3D (tempe´rature impose´e)
Dans une configuration re´elle, les parois du canal ont une largeur finie. Lorsque la largeur
du canal n’est pas suffisamment grande pour conside´rer l’e´coulement bidimensionnel, le ratio
de la section de passage doit eˆtre pris en compte. Elenbaas [53] fut le premier a` proposer une
formulation pour la convection naturelle dans un canal vertical de section arbitraire. Dans la
limite d’un e´coulement pleinement de´veloppe´, il propose la formulation suivante :
NurH =
1
fr ·RerH
· rH
H
·RarH (1.28)
rH : rayon hydraulique de la canalisation [m]
Cette e´quation est obtenue simplement en remarquant que lorsque H tend vers l’infini,
la tempe´rature moyenne de la canalisation tend vers la tempe´rature de paroi. Dans ce cas, le
terme fr ·RerH est calcule´ a` partir des valeurs obtenues a` l’origine pour la convection force´e.
Dans la limite d’un e´coulement non e´tabli, il utilisa la solution valide pour une plaque plane
verticale :
NuH = 0.59 ·Ra1/4H (1.29)
Il a valide´ cette approche a` l’aide d’expe´riences sur plusieurs types de canalisation. A
l’issue des expe´riences, il remarqua que les courbes NuH = f(RaH) se confondaient lorsque
RaH > 105. Pour les valeurs interme´diaires, Elenbaas propose la formulation suivante :
NurH =
Ra+rH
fr ·RerH
·
[
1− exp
{
−
(
C1
Ra+rH
)C2}]C3
(1.30)
Dans le me´thode d’Elenbaas, deux e´chelles de longueur sont utilise´es. Pour assurer le
recollement des solutions, les constantes C2 et C3 doivent eˆtre choisies de manie`re a` respecter
la condition C2 · C3=3/4. Ces travaux ont e´te´ repris par Aihara [54] qui propose une unique
e´chelle caracte´ristique de longueur :
ξ = rH/(fr ·RerH )1/3 (1.31)
Raithby et Hollands [55] ont quant a` eux, utilise´ la me´thode de Churchill et Usagi [48]
pour coupler deux solutions asymptotiques base´es sur le rayon hydraulique :
NurH =
{(
RarH
fr ·RerH
)−1.5
+
[
c · 0.62 ·
(rH
H
·RarH
)1/4]−1.5}1/−1.5
(1.32)
La relation est valide pour (rH/L) · RarH > 104. La constante c est un coefficient de
corre´lation. Les auteurs ont utilise´ les donne´es expe´rimentales existantes pour le de´terminer
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(c=1.17).
Le choix du rayon hydraulique comme longueur de re´fe´rence a e´te´ discute´ par Muzychka
[56] qui de´montra par l’analyse d’e´chelle que la racine carre´e de la section de passage est
plus approprie´e pour un e´coulement laminaire. Les auteurs proposent une corre´lation valable
pour une canalisation de forme et de section arbitraires :
Nu√A =

2 · Ra√A · (√A/H)
fr ·Re√A
·
(√
A
P
)2−n +
0.6 ·(Ra√A · √AL
)1/4−n
−1/n
(1.33)
Dans toutes ces relations, le terme fr ·ReL est de´termine´ a` partir des valeurs obtenues en
convection force´e.
 Conditions limites du troisie`me type
Pour revenir a` notre paroi ventile´e, il faut remarquer que le canal vertical n’est pas
totalement isole´, en particulier du coˆte´ de la plaque de se´paration. Dans ce cas, les conditions
limites du 3e type, aussi appele´es conditions limites de Robin, sont plus approprie´es. Elles
consistent a` imposer un coefficient de transfert par convection au niveau de la paroi. En
convection pure, cette condition limite s’e´crit :
λ · ∂T
∂x
= −h · (T − T∞) (1.34)
Le nombre sans dimension utilise´ pour caracte´riser l’importance de la convection sur la
conduction au niveau des parois, est le nombre de Biot :
Bi =
h · L
λ
(1.35)
Ce type de condition limite est inte´ressant pour le calcul des de´perditions a` travers les
canalisations en convection force´e. A ce titre, peu d’e´tudes portent sur la convection natu-
relle. Patrulescu [57] a propose´ des solutions analytiques dans le cas d’un canal vertical en
convection mixte et laminaire. Dans leur e´tude, une paroi est isotherme (Ts > T0) et l’autre
soumise a` une condition limite de Robin, la tempe´rature d’e´change e´tant la tempe´rature
ambiante T0. Pour la convection naturelle, ils ont fourni une solution pour la re´gion plei-
nement de´veloppe´e de l’e´coulement. En validant leur analyse par un mode`le nume´rique, ils
montrent que la tempe´rature peut eˆtre approxime´e par une fonction line´aire de la variable
X (X = x/b) :
T (X)− Tamb = 2 ·Bi
1 +Bi
·X + 1−Bi
1 +Bi
(1.36)
et la vitesse par une fonction du troisie`me degre´ :
V (X) =− Bi ·Grb
Reb · (1 +Bi) ·
X3
3
+
(
γ +
1−Bi
1 +Bi
· Grb
Reb
)
· X
2
2
+(
Bi ·Grb
3 ·Reb · (1 +Bi) −
1
2
·
(
γ +
1−Bi
1 +Bi
))
·X
(1.37)
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Avec
γ = −12 + Grb
Reb · (1 +Bi) (1.38)
Le profil de vitesse pre´sente une zone de circulation inverse suivant la valeur de Bi. Plus
la paroi est de´perditive (ie. Bi → ∞), plus l’e´coulement est susceptible de recirculer. Dans
la formulation du proble`me, les auteurs ont impose´ un champ de tempe´rature et de vitesse
invariant dans la direction y. De ce fait, la zone de recirculation s’e´tend sur toute la hauteur
du canal.
 Les phe´nome`nes de recirculation en sortie
Des phe´nome`nes de recirculation ont e´te´ observe´s expe´rimentalement par plusieurs au-
teurs. Ce phe´nome`ne apparait pour les grandes valeurs de RaH , et rend difficile l’e´valuation
des coefficients de transferts convectifs. La figure 1.6 illustre la recirculation d’air dans un
canal chauffe´ asyme´triquement a` tempe´rature impose´e, dans une expe´rience mene´e par Fo-
hanno et al. [58]. L’air froid entre en partie haute du canal, descend jusqu’a` une certaine
profondeur et remonte, emporte´ par le courant ascendant.
Figure 1.6 – Phe´nome`ne de recirculation a` la sortie d’un canal vertical dont l’une des parois
est chauffe´e a` tempe´rature constante tandis que l’autre est adiabatique, avec Ra∗+b = 8.2 ·105
et H/b = 10 (Fohanno et al.)
Dans une e´tude expe´rimentale et nume´rique a` flux impose´, Sparrow et al . [59] ont observe´
une recirculation de l’air lorsque Ra∗b > 3500. Pour le cas particulier de l’air, les auteurs ont
propose´ la corre´lation suivante dans laquelle la puissance a le´ge`rement change´ par rapport
au 0.25 propose´ dans les solutions composites :
Nub = (0.667 ·Ra+b )0.229 (1.39)
Dans une e´tude expe´rimentale, Ospir et al. [60] ont observe´ une structure compose´e de
deux cellules de recirculation ainsi que des instabilite´s du type Kelvin-Helmoltz, a` l’inte´rieur
du canal. Pour un ratio b/H constant, la taille des cellules de recirculation diminue lorsque
Ra+b augmente. Les recirculations en sortie sont des phe´nome`nes intermittents difficiles a`
pre´voir, et encore mal compris. Le plus souvent, elles apparraissent lorsque le chauffage du
canal est fortement asyme´trique (ie. rT < 0.5), pour un chauffage isoflux ou isotherme.
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Modi et Torrance [61] ont e´tudie´ les recirculations en sortie d’une chemine´e en controˆlant
la tempe´rature et la vitesse d’un e´coulement d’air a` l’entre´e d’un cylindre vertical creux. En
re´gime turbulent, ils sugge´re`rent que le nombre approprie´ pour e´valuer le risque de recircu-
lation est le nombre de Froude :
Fr =
ρ0 · U2
g(ρ0 − ρ1) (1.40)
ρ0 : masse volumique de l’air ambiant [kg.m
−3]
ρ1 : masse volumique de l’e´coulement dans la chemine´e [kg.m
−3]
U : vitesse moyenne de l’e´coulement dans la chemine´e [m.s−2]
La profondeur de recirculation est de´finie par Modi [61] comme la distance entre le haut
du canal et le point de vorticite´ nulle (ce point e´tant situe´ sur la paroi). Les recirculations
apparaissent pour un nombre de Froude de l’ordre de l’unite´ et la profondeur augmente avec
le nombre de Reynolds. En re´gime laminaire, ils montrent que le nombre de Rayleigh (base´
sur la diffe´rence de tempe´rature d’air entre le panache issu de la chemine´e et l’air ambiant)
est plus approprie´. Dans ce cas, la profondeur de circulation augmente lorsque RarH aug-
mente. D’une manie`re ge´ne´rale, le risque d’e´coulement inverse est profonde´ment lie´ au profil
de vitesse en sortie de la chemine´e. C’est pourquoi ce risque est associe´ a` la distribution du
flux de chaleur dans le canal.
 Canal vertical avec extensions adiabatiques
Le syste`me canal/chemine´e est une ge´ome´trie ayant rec¸u une attention particulie`re. Des
extensions adiabatiques jouant le roˆle de chemine´e ajoutent deux degre´s de liberte´ au proble`me :
leur hauteur H2 ainsi que leur e´cartement B (cf. figure 1.7).
Figure 1.7 – Dimensions du syste`me canal/chemine´e, avec un chauffage isotherme et
syme´trique
La premie`re e´tude sur les modifications locales et globales induites par les extensions
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fut celle de Straatman et al. [62] avec un canal isoflux. L’ajout d’extensions adiabatiques
permet d’intensifier l’effet chemine´e, et donc d’ame´liorer le transfert de chaleur dans le canal,
dans toutes les ge´ome´tries conside´re´es. Des extensions droites (B/b=1) allant de (1/4 <
H2/H1 < 2/3) permettent une augmentation du flux de 1.1 a` 1.3 fois par rapport au cas
sans extension. Des extensions abruptes (1 < B/b < 3.5) permettent une augmentation de
1.3 a` 2.5. Les extensions sont plus efficaces aux faibles Rab pour lesquels l’e´coulement dans
le canal est e´tabli. Ils pre´sente`rent une unique corre´lation valide pour 1/4 < H2/H1 < 1,
1 < B/b < 2.5, 1 < Ra∗b < 400 :
Nub =
(
H2
H1
)m([
C1 ·
(
Ra+∗b ·
B
b
)n]q
+
[
C2 ·
(
Ra+∗b ·
B
b
)p]q)1/q
(1.41)
Avec m =0.16, n =1,p =1,q =-1.4, C1=1/3, C2=4/5.
Un point releve´ dans leur e´tude est la pre´sence de cellules de recirculation a` proximite´ de
l’entre´e d’air (cf. figure 1.8.b)). Celles-ci sont provoque´es par les forces d’inertie, leur taille
augmente lorsque la hauteur de la chemine´e augmente. Ces tourbillons ont pour effet d’isoler
thermiquement le canal, et donc de re´duire le flux de chaleur local. Les auteurs sugge`rent
d’e´largir la section d’entre´e pour e´viter ce phe´nome`ne.
Figure 1.8 – Illustration des phe´nome`nes convectifs dans un syste`me canal/chemine´e, a)
recirculation en sortie (Auletta 2002), b) tourbillons a` l’entre´e (Straatman 1999).
Cette configuration a e´te´ reprise par Auletta et al. [63]. Les expe´riences ont e´te´ mene´es
pour 1.5 < H/H1 < 4, 1 < B/b < 4, 10
2 < Rab < 10
6. Ils constate`rent une augmentation
du nombre de Nusselt de 10% a` 20% due a` la pre´sence des extensions. Pour les extensions
abruptes (B/b > 3), une recirculation apparait qui diminue les performances de la chemine´e
(cf. figure 1.8.a). Ils mirent de plus en e´vidence l’existence d’une configuration optimale
lorsque l’un des deux ratios est spe´cifie´. A l’issue de leur expe´rience ils propose`rent les coef-
ficients suivants pour l’e´quation 1.41 (en remplac¸ant H2 par H) :
m =0.0268, n =0.399, p =0.15, q =-2.02, C1 = 0.259, C2 = 1.42.
Manca et al. [64] , ont poursuivi l’e´tude expe´rimentale pour le meˆme syste`me avec un canal
isoflux asyme´trique. La principale diffe´rence vis a` vis du syste`me syme´trique re´side dans une
plus forte possibilite´ de recirculation de l’e´coulement a` la sortie pouvant influencer le de´bit
et donc le transfert de chaleur. Ils de´montre`rent l’existence d’un prolongement optimal pour
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un ratio d’extension donne´ et vice versa. En revanche, la taille des extensions ne´cessaires
pour augmenter sensiblement les transferts est plus importante qu’avec un canal syme´trique
(B/b ≥ 3, H/H1 ≥ 4). Pour des ratios infe´rieurs, ils constate`rent que l’ajout d’extensions
adiabatiques augmentait la tempe´rature parie´tale maximale. Une corre´lation pour le nombre
de Nusselt a e´te´ de´rive´e pour 10 < Ra∗+b ·B/b < 1.5 · 105 :
Nu = 1.28(Ra∗+b ·
B
b
)1.07 ·
(
H1
H2
)−0.0628
(1.42)
Andreozzi et al. ont effectue´ un re´sume´ des travaux sur le syste`me canal/chemine´e dans
[65] avec pour principal apport, la cre´ation de courbes d’abaques permettant l’e´valuation
rapide des parame`tres ge´ome´triques pour une configuration optimale, lorsqu’un ou plusieurs
parame`tres sont fixe´s.
Ces quelques exemples ne rendent pas compte de l’importance des travaux re´alise´s sur
le cas spe´cifique du canal vertical. Dans notre paroi ventile´e, le mouvement ascendant est
provoque´ par une source de chaleur situe´e en partie basse d’un canal vertical. Dans ce cas,
la source de chaleur et le canal sont deux e´le´ments distincts qui inte´ragissent. Dans la partie
suivante, nous e´tudions l’impact du confinement d’une source chaude sur les transferts ther-
miques par convection.
1.3.3 Ame´lioration des transferts par l’effet chemine´e
L’effet chemine´e est un phe´nome`ne simple qui est utilise´ aujourd’hui dans les proce´de´s vi-
sant a` ame´liorer les transferts de chaleur. Dans la pratique, il s’agit de confiner une source de
chaleur dans un canal vertical le plus souvent adiabatique. La forme, la taille et la position de
la source de chaleur sont des nouvelles variables impliquant une multitude de configurations
possibles. Le phe´nome`ne d’aspiration cre´e´ par la chemine´e s’accompagne d’une modifica-
tion des couches limites thermiques et visqueuses, au niveau de la source chaude. Ainsi,
les corre´lations e´tablies sans confinement doivent eˆtre modifie´es pour prendre en compte le
phe´nome`ne d’aspiration. Cette situation s’apparente a` de la convection mixte. A l’inte´rieur
du canal, le nombre de Richardson permet d’e´valuer l’importance de l’e´nergie gravitationnelle
sur l’e´nergie cine´tique :
Rib =
g · β ·∆T · b
U2
(1.43)
∆T : diffe´rence de tempe´rature entre la chemine´e et l’ambiance.
U : vitesse moyenne du fluide [m.s−1].
Une valeur de Ri proche (ou supe´rieure) de 1 indique un e´coulement de convection na-
turelle tandis qu’une valeur proche de ze´ro indique un e´coulement de convection force´e. Le
phe´nome`ne d’aspiration est illustre´ figure 1.9 (b et c) pour un cylindre circulaire place´ dans
un canal vertical (expe´rience mene´e par Harsini et Ashjaee [66]). Lorsque le cylindre est place´
en partie basse du canal, l’aspiration a pour effet de diminuer l’e´paisseur de la couche limite
thermique, et ainsi, augmenter les transferts de chaleur. Cette augmentation de´pend de la
forme et de la taille du canal adiabatique. Avec ces nombreuses applications industrielles, le
cylindre horizontal dans un canal adiabatique a fait l’objet de plusieurs e´tudes. La ge´ome´trie
du proble`me est pre´sente´e figure 1.9 (a).
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Figure 1.9 – Cylindre horizontal confine´ entre deux plaques verticales adiabatiques, a)
variables ge´ome´triques du proble`me, b) et c), Image des isothermes autour du cylindre pour
Ra∗D = 10
4 (Harsini et Ashjaee (2009)). Sur l’image de droite, le cylindre est place´e a` la sortie
du canal et la couche limite thermique est plus e´paisse.
 Cylindre horizontal / chemine´e
Le premier a` faire des expe´riences fut Marsters en 1975 [67] qui observa une augmentation
des transferts convectifs due au confinement pouvant atteindre 30%. Sparrow et Pfeil [59]
firent le meˆme type d’expe´rience, la hauteur des murs variant de 5 a` 20 fois le diame`tre du
cylindre et l’espacement des murs de 1.5 fois le diame`tre a` l’infini. L’expe´rience a e´te´ mene´e
pour un nombre de Rayleigh (base´ sur le diame`tre du cylindre, RaD) variant de 1.5 · 104 a`
2 · 105. Ils ont observe´ une augmentation du transfert de chaleur maximale de 40%, lorsque
b est minimal. De plus, ils trouvent que l’augmentation est plus prononce´e pour de faibles
valeurs de RaD. Des re´sultats similaires ont e´te´ obtenus par Karim et al. [68], le cylindre
e´tant place´ a` mi-hauteur du canal, les murs variant de 32 a` 48 fois le diame`tre du cylindre
et l’espacement de 1.5 fois a` l’infini pour RaD variant de 2.5 · 103 a` 3.105. Ils n’observe`rent
pas d’espacement optimal.
Cet optimum a e´te´ sugge´re´ par Sadeghipour et Razi [69] dans une e´tude analytique,
nume´rique et expe´rimentale en re´gime stationnaire, pour de faibles valeurs de RaD (650-
1000). Dans leur expe´rience, la hauteur des murs est maintenue constante e´gale a` 7 fois le
diame`tre du cylindre, tandis que l’espacement des parois varie de 1.D a` l’infini. Les auteurs
ont utilise´ la me´thode d’intersection des asymptotes pour mettre en e´vidence l’existence d’un
e´cartement des murs optimal, maximisant le nombre de Nusselt au niveau du cylindre :(
b
D
)
opt
∼ 1
Pr0.04 · (H/D)0.05 ·
(
∆T
T0
)0.285
· 1
Ra0.285D
(1.44)
Ainsi, l’espacement optimal diminue lorsque RaD augmente. A l’issue des expe´riences,
ils propose`rent une corre´lation indiquant le nombre de Nusselt du cylindre en fonction des
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parame`tres du proble`me :
NuD
Ra0.188D
=
1.251
η1/2
· (1− e−1.236·10−4η3.5) + 0.75 (1.45)
Ou`
η =
e
D
·Ra0.27D (1.46)
Lorsque e/D → ∞, le nombre de Nusselt ne de´pend que de RaD. Lorsque e/D → 1, la
relation 1.45 se simplifie par :
NuD = RaD · (t/D)1/3 (1.47)
Ces relations ont e´te´ e´tablies pour H1=3.D et H2=4.D (cf. figure 1.9). Harsini et Ashjaee
[66] ont e´tudie´ expe´rimentalement la position verticale du cylindre maximisant les transferts
de chaleur entre le cylindre et l’air, avec H = 0.1 m, b = 1.5 · D et D = 0.0195 m. Les
expe´riences ont e´te´ mene´es pour 3.5.103 < RaD < 1.4.10
4. Une corre´lation a e´te´ propose´e
indiquant le nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Rayleigh et de la position
verticale du cylindre dans le canal.
NuD = f1
(
Y
D
)
· (C1 + C2 ·Ra)(0.25+f2(Y/D)) (1.48)
Ou` Y est la position verticale adimensionnelle du centre du cylindre, C1 et C2 sont des
constantes, f1 et f2 sont des fonctions rationnelles. Une corre´lation de´rive´e de la premie`re
a e´te´ e´tablie afin d’indiquer la position verticale optimale du cylindre pour un nombre de
Rayleigh donne´ : (
Y
D
)
opt
∼= 2.0422− 3113.9
C1 + C2 ·RaD (1.49)
Cette position verticale optimale augmente en fonction du nombre de Rayleigh mais reste
proche de l’entre´e d’air.
Concernant la position late´rale optimale de la source chaude, le proble`me a e´te´ e´tudie´
nume´riquement et expe´rimentalement par Khodary et al. [70], avec un cylindre carre´ iso-
therme. Dans leur expe´rience, un cylindre carre´ de D = 25.7mm de coˆte´, est place´ dans un
canal dont la hauteur est e´gale a` 20 fois le coˆte´ du cylindre. Les solutions sont obtenues pour
0.1 6 D/b 6 0.8, et une diffe´rence de tempe´rature variant de 1.4 a` 136°C. Ils conclurent
les points suivants : la position centrale du cylindre a` l’inte´rieur du canal est la meilleure du
point de vue du transfert thermique et il existe un ratio optimal pour maximiser le nombre de
Nusselt. L’effet chemine´e permet d’augmenter le transfert de chaleur au niveau du cylindre
jusqu’a` 86%. Le de´bit d’air (repre´sente´ par le nombre de Reynolds apparent) a` travers le
canal, e´leve´ a` la puissance 1/4, est proportionnel au logarithme du nombre de Grashof base´
sur le coˆte´ du carre´ :
Re0.25 = C1 + C2 · lnGrD (1.50)
Ou` C1 et C2 sont des constantes de´pendantes du rapport de forme du canal b/H. De plus,
ils propose`rent des corre´lations permettant de calculer le ratio du canal optimal ainsi que
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le nombre de Nusselt moyen en fonction du nombre de Grashof et du rapport de forme du
canal :
NuD = [[C1(GrD)
n]q + [C2(GrD)
p]q]1/q (1.51)
Dans cette dernie`re expression, les coefficients C1, C2 et q de´pendent du ratio b/H.
 Configurations ame´liore´es avec un ou plusieurs cylindres horizontaux
Afin d’augmenter le flux de chaleur total dissipe´ en partie basse du canal, on peut en-
visager de mettre plusieurs sources de chaleur discre`tes. Torrance et Fisher [71] ont e´tudie´
analytiquement un syste`me de tubes horizontaux chauffe´s, situe´s en partie basse d’une che-
mine´e. Les auteurs ont utilise´ des corre´lations de convection force´e pour le calcul des flux
de chaleur et des forces de friction. L’e´tude fut reprise plus tard par Thrasher et al. [72]
dans une expe´rience comprenant neuf configurations diffe´rentes du syste`me. Ils valide`rent les
corre´lations utilise´es en pre´cisant toutefois que la taille de la chemine´e doit eˆtre importante.
Pour une valeur de Rab donne´e, il existe une valeur de b optimale pour laquelle le transfert
de chaleur de l’ensemble est maximal. Le transfert de chaleur est alors ame´liore´ approxima-
tivement de 30% par rapport au cas sans paroi de confinement. Ils de´montre`rent de plus que
la de´formation des cylindres elliptiques par rapport aux cylindres circulaires permettait une
augmentation conside´rable du transfert de chaleur.
L’influence du confinement sur un ensemble vertical de cylindres elliptiques a e´te´ e´tudie´e
expe´rimentalement par Yousefi et al. [73]. Les observations ont e´te´ mene´es a` l’aide d’un
interfe´rome`tre de Mach-Zender sur un ensemble de cinq cylindres elliptiques place´s verticale-
ment sur une hauteur de 260 mm. Les axes principaux des ellipses sont confondus avec l’axe
vertical au centre des parois de confinement. L’ame´lioration du transfert de chaleur cause´
par le confinement est d’environ 10% par rapport au cas sans confinement. Ils trouve`rent
que l’ame´lioration augmente lorsque le nombre de Rayleigh augmente, ce qui est contraire
aux re´sultats pre´ce´dents. Dans leur e´tude, les cylindres occupent la totalite´ du canal sur la
hauteur.
Rezaei et al. [74] ont e´tudie´ expe´rimentalement le transfert de chaleur par convection
naturelle sur un cylindre horizontal muni d’ailettes, confine´ entre deux parois adiabatiques
avec H = 3.5 · D. L’influence de l’inclinaison des murs adiabatiques, ainsi que celle du
nombre de RaD, sur le nombre de Nusselt, sont observe´es a` l’aide d’un interfe´rome`tre de
Mach-Zender, pour 1000 < RaD < 15500. Pour les nombres de Rayleigh infe´rieurs a` 5500, la
pre´sence des parois diminue les transferts de chaleur. La variation de l’inclinaison change peu
ce re´sultat. Pour des nombres de Rayleigh supe´rieur a` 5500, les murs de confinement per-
mettent d’ame´liorer les e´changes. L’inclinaison des murs de 0 a` 20° provoque la diminution du
flux de chaleur en se rapprochant du cas sans murs de confinement. Ces deux dernie`res e´tudes
([74], [73]) sont en contradiction avec les pre´ce´dentes, concernant le niveau d’augmentation
en fonction de RaD. La diffe´rence re´side dans la taille du canal vertical qui est relativement
courte par rapport a` la source de chaleur.
 Plaque(s) verticale(s) / chemine´e
Le tirage thermique ge´ne´re´ par une plaque verticale chauffe´e a` flux constant, place´e dans
une chemine´e, a e´te´ e´tudie´ expe´rimentalement et nume´riquement par Kazansky et al. [75]. Ils
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constate`rent une diminution de la tempe´rature maximale de la plaque ainsi qu’une augmen-
tation du de´bit d’air en augmentant la hauteur de la chemine´e. Les re´sultats sont corrobore´s
par les simulations nume´riques avec une diffe´rence maximale de 20% entre les deux approches.
L’effet chemine´e a permis d’ame´liorer jusqu’a` 3 fois les transferts thermiques par convection.
Dans notre syste`me de paroi ventile´e, la source de chaleur est compose´e de plusieurs
surfaces planes et verticales. Cela ajoute d’autres degre´s de liberte´ tels que la distance entre
ailettes. Fisher et Sikka [76] ont propose´ des solutions analytiques pour un syste`me de plaques
verticales chauffe´es, couple´es a` une chemine´e adiabatique. La puissance dissipe´e par le syste`me
est adimensionne´e de la manie`re suivante :
Q˙∗∗tot =
Q˙tot
H1 · λa ·∆Tw · φ · b∗ ·Gr1/2H
(1.52)
Avec :
∆Tw : diffe´rence de tempe´rature entre la plaque chauffe´e et l’ambiance [K].
φ : porosite´ du syste`me (φ = W/(W + t)).
Q˙tot : puissance dissipe´e par le syste`me [W ].
t : e´paisseur des ailettes [m].
W : distance entre ailettes [W ].
b∗ : largeur adimensionnelle de la chemine´e (b∗ = b/H).
Ils ont observe´ que la valeur de Q˙∗∗tot est constante lorsque le rapport Hfin/H varie. Ainsi,
le fait de rajouter une chemine´e permet de diminuer la hauteur des ailettes (Hfin) pour une
puissance dissipe´e e´quivalente. Fisher et Torrance ont ve´rifie´ ces re´sultats dans une e´tude
expe´rimentale [77]. Les re´sultats expe´rimentaux ont montre´ que l’analyse the´orique permet
de restituer fide`lement l’allure des courbes Q˙∗∗tot = f(GrH). Ils ont confirme´ les valeurs du flux
de chaleur, ainsi que l’espacement optimal des ailettes avec une erreur infe´rieure a` 11%. Pour
les grandes chemine´es, l’allure des courbes est parfaitement respecte´e. Pour les chemine´es
plus courtes, les auteurs ont observe´ des anomalies dues a` la pre´sence de recirculation d’air
froid a` la sortie de la chemine´e. Ces recirculations entrainent une diminution de la puissance
dissipe´e par le syste`me. Dans [77], les auteurs montrent que la fre´quence d’apparition des
recirculations en sortie diminue lorsque Rib augmente. Bien que les phe´nome`nes de recircu-
lation soient encore mal compris, il existe des moyens simples pour les e´viter, comme par
exemple, diminuer la section de passage en sortie.
 Chemine´e laminaire : cas ge´ne´ral
Le nombre de configurations est presque infini si l’on conside`re l’ensemble des parame`tres
influents dans un proble`me de type source chaude/chemine´e. Dans les corre´lations pre´sente´es,
la hauteur H de la chemine´e apparait souvent avec un exposant. L’influence de H sur le
nombre de Nusselt est limite´e par la faible valeur de cet exposant. Ne´anmoins, en faisant
tendre H vers l’infini, le nombre de Nusselt tend e´galement vers l’infini. De`s lors, cette for-
mulation des corre´lations est inadapte´e pour les grandes chemine´es. De plus, ces corre´lations
ont e´te´ e´tablies en supposant un environnement infini et une tempe´rature homoge`ne. Dans
notre cas de paroi ventile´e, la chemine´e est presque de meˆme taille que le local dans le-
quel elle est enferme´e. Or le confinement d’un syste`me de thermosiphon dans un milieu
ferme´ a des re´percussions ne´gatives sur le tirage thermique, suite a` l’apparition d’une stra-
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tification thermique verticale au sein du local. Dans une expe´rience sur un canal vertical
late´ralement chauffe´ a` flux constant, Daverat et al. [78] ont montre´ que la stratification
thermique avait pour conse´quences la diminution du de´bit massique dans le canal, l’augmen-
tation de la tempe´rature maximale et la supression de l’effet chemine´e. Il est donc clair que
les corre´lations existantes sont inadapte´es. Nous pouvons ne´anmoins e´tudier l’influence de la
taille de la chemine´e en faisant abstraction de la forme de la source de chaleur.
Dans sa version la plus simple, le moteur de l’e´coulement est provoque´ par un flux de
chaleur re´parti homoge`nement a` l’entre´e d’un canal adiabatique, sans ge´ne´rer de pertes de
charges. Haaland et Sparrow [79] ont e´tudie´ nume´riquement et analytiquement ce proble`me.
Le nombre e´mergeant de leur analyse est le nombre G de´fini par :
G =
(
g · β · q˙ · b4
ν3 · ρ · Cp
)1/2
· b
H
(1.53)
Avec :
b : e´paisseur du canal [m]
H : hauteur du canal [m]
q˙ : puissance dissipe´e a` l’entre´e du canal[W.m−1]
Cp : chaleur spe´cifique a` pression constante [J.kg
−1.K−1]
Ainsi que le nombre M caracte´risant le de´bit massique m˙a dans le canal :
M =
m˙a · b2
ν ·H = Reb ·
b
H
(1.54)
Ils pre´sente`rent les solutions analytiques valide´es par des simulations nume´riques, pour
deux cas limites, et compare`rent les re´sultats avec une source ponctuelle situe´e a` l’entre´e de
canal. Lorsque G << 1, l’e´coulement est pleinement de´veloppe´ dans la majorite´ du canal
(e´coulement de Poiseuille) et la distribution de la source chaude (ponctuelle ou re´partie)
n’influence pas le de´bit massique. Pour ce cas limite on a :
M ∼ G (1.55)
La hauteur du canal disparait dans l’e´quation 1.55. Ainsi, le fait d’augmenter la hauteur
des parois n’apporte aucune modification sur le de´bit massique et sur la tempe´rature dans
le canal. Dans le second cas limite, lorsque G >> 1, une distribution homoge`ne du flux de
chaleur permet d’augmenter le de´bit massique. Dans ce cas limite, les auteurs montre`rent la
relation d’e´quivalence suivante :
M ∼ G2/3 (1.56)
Dans la relation 1.56, le de´bit massique augmente avec H e´leve´e a` la puissance 1/3. Ces
re´sultats montrent que pour une chemine´e adiabatique dans un milieu homoge`ne, il n’existe
pas de hauteur optimale the´orique, quelle que soit la distribution de chaleur a` l’entre´e. Le fait
d’augmenter H permet d’augmenter le de´bit massique jusqu’a` la limite du re´gime pleinement
de´veloppe´ dans la totalite´ du canal.
En revanche, si l’une des parois n’est pas totalement isole´e, l’e´coulement se refroidit le
long de la chemine´e. Passe´e une certaine hauteur, le fait d’augmenter H a pour effet de di-
minuer le de´bit massique d’air. Higuera et al. [80] ont e´tudie´ nume´riquement l’e´coulement
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laminaire en convection naturelle engendre´ par une source de chaleur ponctuelle, localise´e a`
l’entre´e d’un canal vertical dont les parois sont maintenues a` tempe´rature ambiante. Ils ont
dans un premier temps conside´re´ un canal infiniment long dans lequel l’e´coulement ce`de la
totalite´ de sa chaleur aux parois. Le panache thermique engendre´ par la source de chaleur
s’e´tend verticalement jusqu’a` une valeur critique yc. Ils montre`rent que yc est proportionnel
a` (Ra∗b)
1/2 lorsque Ra∗b tend vers l’infini.
Dans un second temps ils ont e´tudie´ le cas ou le canal a une hauteur finie. Ainsi deux cas
figures se pre´sentent. Dans le premier, le canal est long (H >> yc) et un profil de vitesse para-
bolique caracte´ristique d’un e´coulement visqueux laminaire se de´veloppe au dessus de celui-ci.
Dans la re´gion pleinement de´veloppe´e de l’e´coulement, la tempe´rature chute de manie`re ex-
ponentielle et le de´bit massique diminue lorsque H augmente. Lorsque H < yc, le panache
thermique ne remplit pas la section de passage en totalite´ et la majeure partie de sa chaleur
est e´vacue´e a` la sortie du canal. Dans ce cas, le de´bit massique augmente et la tempe´rature
maximale diminue lorsque H augmente. Ces re´sultats confirment l’existance d’une hauteur
optimale Hopt. Les auteurs ont montre´ par l’analyse d’e´chelle que Hopt ∼ (Ra∗b)1/2.
Malgre´ le nombre important de travaux re´alise´s a` ce jour, il n’est pas possible d’identifier
une corre´lation correspondant a` notre cas d’e´tude. La plupart des e´tudes expe´rimentales
pre´sente´es jusqu’a` maintenant supposent un milieu ambiant homoge`ne en tempe´rature. De
plus, la taille de la chemine´e est relativement courte dans les configurations pre´sente´es, par
rapport a` la configuration e´tudie´e dans ce manuscrit. Dans la partie suivante, nous pre´sentons
les me´thodes utilise´es pour mode´liser la paroi ventile´e dans son ensemble.
1.4 Mode´lisation des transferts thermiques et massiques
par la me´thode nodale
1.4.1 Ge´ne´ralite´s
La me´thode analogique consiste a` traiter le syste`me e´tudie´ comme un re´seau de nœuds.
Chaque nœud repre´sente des volumes de matie`re ou des composants tandis que les connec-
tions inter-noeuds repre´sentent les voies d’e´coulement des flux thermiques et massiques (pa-
rois, portes, conduites, pompes, canalisations, grilles, etc.) [81]. La repre´sentation graphique
du mode`le pre´sente le meˆme aspect qu’un sche´ma e´lectrique d’ou` le nom de me´thode analo-
gique ou` :
– Les tempe´ratures sont repre´sente´es par des potentiels e´lectriques.
– Les flux sont repre´sente´s par des intensite´s de courant.
– Les re´sistances thermiques sont repre´sente´es par des re´sistances e´lectriques.
– Les capacite´s thermiques sont repre´sente´es par des condensateurs.
Soit i un noeud repre´sentant un volume Vi(m
3) de masse volumique ρi(kg/m
3), de chaleur
spe´cifique Cp,i (J.kg
−1.K−1) et de tempe´rature Ti. Le bilan thermique en chaque noeud i
donne :
Vi · ρi · Cp,i · dTi
dt
= −
∑
j
1
Rij
· (Ti − Tj) + φi (1.57)
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– j, i : Ensemble des noeuds j connecte´s au noeud i.
– Rij : Repre´sente les re´sistances thermiques.
– φi : Source de chaleur.
En thermique du baˆtiment, il est d’usage de diffe´rencier la me´thode nodale de la me´thode
zonale. Dans la premie`re, le volume d’air de chaque local est repre´sente´ par un seul nœud.
Dans ce cas le confort thermique peut eˆtre e´value´ uniquement a` partir des indicateurs glo-
baux (PMV , PPD, Top). Dans la me´thode zonale, les volumes de chaque local sont divise´s en
plusieurs nœuds, et le syste`me d’e´quation est ferme´ par l’utilisation de lois semi-empiriques
pour certains syste`mes ou phe´nome`nes moteur de l’e´coulement (jets, panaches . . .).
Dans ces deux me´thodes, les e´quations re´gissant le comportement thermique et me´canique
des e´le´ments conside´re´s sont applique´es a` chaque noeud et re´solues suivant une proce´dure
ite´rative. Les mode`les analogiques ont largement e´te´ utilise´s dans le domaine du baˆtiment,
en particulier pour les syste`mes de ventilation naturelle, les syste`mes de stockage (e´tude de
la stratification), les e´metteurs de chaleur ainsi que les parois double peau. Les atouts de la
me´thode analogique sont sa simplicite´ et sa rapidite´ pour les calculs en re´gime dynamique.
1.4.2 Mode´lisation des e´metteurs de chaleur a` eau
L’e´changeur de chaleur situe´ en partie basse de la paroi ventile´e peut eˆtre assimile´ a`
un radiateur a` eau. Dans un mode`le nodal, la mode´lisation d’un tel composant est re´alise´e
simplement par une injection de flux au niveau du nœud repre´sentant l’air de la pie`ce. Une
premie`re ame´lioration consiste a` se´parer la convection du rayonnement vers les parois de
la pie`ce. Pour un radiateur hydraulique, le flux de chaleur peut-eˆtre calcule´ a` partir de
l’e´quation 1.4. Pour en de´crire le fonctionnement dynamique, une capacite´ est ajoute´e au
nœud repre´sentant la sortie d’eau chaude (mode`le du premier ordre). Le bilan d’e´nergie sur
ce nœud s’e´crit :
m˙w · Cw · (Tw,in − Tw,out) = Crad · ∂Tw,out
∂t
+ Q˙N ·
(
∆θm
∆θN
)n
(1.58)
Le terme capacitif Crad prend en compte le me´tal ainsi que l’eau contenue dans le radia-
teur.
Crad = Mmet · Cmet +Mw · Cw (1.59)
Mmet : masse de me´tal du radiateur [kg]
Mw : masse d’eau contenue dans le radiateur [kg]
Cmet : Capacite´ thermique du me´tal [J.kg
−1.K−1]
Cw : Capacite´ thermique de l’eau [J.kg
−1.K−1]
La chaleur perdue a` travers les canalisations situe´es dans la pie`ce chauffe´e, est calcule´e
par la me´thode NTU. Un exemple de mode´lisation est donne´ par le Type 162 du logiciel
Trnsys.
Cette me´thode ne permet pas d’e´valuer les champs de tempe´rature et de vitesse dans la
pie`ce. La me´thode zonale est plus pre´cise. Inard et al. [82–84] se sont base´s sur la connais-
sance de l’e´coulement ascendant qui prend source au niveau de l’e´metteur et qui s’e´tend vers
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le plafond via le panache thermique. La forme du panache thermique est de´termine´e a` par-
tir d’une e´tude analytique et expe´rimentale, mene´e conjointement. Notre configuration est
diffe´rente car les phe´nome`nes thermoconvectifs interviennent au sein d’une lame d’air. Nous
ne pouvons cependant pas totalement faire abstraction de la dynamique de l’e´coulement dans
la pie`ce. Ceci sera potentiellement renseigne´ par l’analyse des re´sultats expe´rimentaux.
1.4.3 Mode´lisation des parois double peau
Bien que la paroi ventile´e soit avant tout un e´metteur de chaleur, elle peut eˆtre vue comme
une paroi double peau. L’utilisation des parois double peau est une technique de plus en plus
re´pandue dans les constructions neuves. Un e´tat de l’art sur ces techniques a e´te´ effectue´ par
Poirazis en 2004 [85]. De plus, les techniques de mode´lisation de ces syste`mes ont fait l’objet
de plusieurs travaux de the`ses [86–88]. Selon la position des ou¨ıes d’entre´e et de sortie, la
fonction d’une paroi double peau peut eˆtre le renouvellement d’air en e´te´, le pre´chauffage de
l’air en hiver ou l’utilisation de l’effet de serre pour limiter les pertes vers l’exte´rieur. Il existe
une cate´gorie de parois double peau dont le but est le chauffage passif du baˆtiment. Il s’agit
de la famille des murs capteurs. Les murs capteurs de´signent en ge´ne´ral les architectures de
paroi permettant d’absorber une partie de l’e´nergie solaire afin de la restituer sous forme de
chaleur au baˆtiment. Les murs capteurs a` inertie incluant une circulation d’air entre la pie`ce
et la double peau s’appellent les murs Trombe. Leur fonctionnement pre´sente de nombreuses
similitudes avec notre paroi ventile´e (cf. figure 1.10) : l’air entre en partie basse de la paroi et
transite dans une lame d’air avant de ressortir en partie haute a` une tempe´rature supe´rieure
a` la tempe´rature ambiante, sous l’effet du tirage thermique.
Figure 1.10 – Sche´ma de principe du mur Trombe-Michel.
Outre l’inertie importante du mur Trombe, la principale diffe´rence avec notre paroi ven-
tile´e re´side dans l’apport d’e´nergie thermique. Dans un mur Trombe, le flux de chaleur est
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re´parti sur la hauteur du canal tandis que dans notre paroi ventile´e, le flux de chaleur est
localise´ en partie basse du canal. Le principe de la me´thode est ne´anmoins identique. Saelens
[88] a effectue´ une e´tude de la pre´cision par e´tapes des mode`les de parois double peau (cf.
figure 1.11). L’auteur distingue 5 niveaux de mode´lisation.
- Le mode`le 0D couple´ (figure 1.11.a) :
Dans ce mode`le, chaque cavite´ est repre´sente´e par un simple nœud. Les effets de la convection
et du rayonnement sont combine´s dans un meˆme coefficient de´crivant les transferts de chaleur
au travers des parois.
- Le mode`le 0D de´couple´ (figure 1.11.b)
Dans une premie`re ame´lioration, le rayonnement et la convection sont traite´s se´pare´ment. De
plus les phe´nome`nes de transferts sont de´crits pour les diffe´rentes couches constitutives des
parois.
La confrontation des mode`les the´oriques et expe´rimentaux a montre´ que la non se´paration
du rayonnement et de la convection dans la cavite´ e´tait une simplification menant a` des er-
reurs importantes [88]. De plus, le profil vertical de tempe´rature dans la cavite´ est un facteur
trop important pour eˆtre ne´glige´. La non uniformite´ de la distribution de tempe´rature consti-
tue la principale raison de la non uniformite´ des flux de chaleur a` travers la paroi. Or, les
variables de sortie ne peuvent eˆtre correctement calcule´es si le flux de chaleur parie´tal ne l’est
pas. Les deux premiers mode`les de la figure 1.11 ne sont donc plus utilise´s. Une ame´lioration
du mode`le consiste donc a` prendre en compte le fait que la tempe´rature de´croˆıt le long de la
cavite´.
- Le mode`le 1D line´aire (figure 1.11.c)
Une premie`re approche aise´e est de conside´rer un profil de tempe´rature line´aire sur la hauteur
de la cavite´. Ce mode`le est raisonnable lorsque la diffe´rence de tempe´rature est faible entre
l’entre´e et la sortie du canal.
- Le mode`le 1D exponentiel (figure 1.11.d)
Une analyse the´orique de la distribution de tempe´rature dans une cavite´ verticale dont les
parois ne sont pas parfaitement isole´es montre que le profil de tempe´rature est exponentiel.
Par conse´quent, un profil de tempe´rature exponentiel est choisi afin d’ame´liorer les mode`les
analytiques. Ce dernier mode`le est le plus re´pandu a` travers la litte´rature (ex. [89, 90]).
- Le mode`le multi-nœud (figure 1.11.e)
La dernie`re e´tape consiste a` diviser le volume d’e´tude en plusieurs cellules. La pre´cision du
mode`le est directement lie´e au nombre de cellules. Cette dernie`re me´thode permet de traiter
les proble`mes de rayonnement avec une plus grande pre´cision et d’inclure des irre´gularite´s
ponctuelles dans la paroi (ex. panneaux solaires [91]). La division d’un meˆme volume en
plusieurs nœuds permet en outre de prendre en compte les diffe´rences de structure de
l’e´coulement dans ce meˆme volume. Dans le cas d’un canal vertical, cela permet de ne pas
ignorer la diffe´rence entre la zone e´tablie et la zone non e´tablie de l’e´coulement.
Si le gradient de tempe´rature est important sur la hauteur du canal, le mode`le exponentiel
est un bon compromis entre simplicite´ et pre´cision. Ces mode`les a` un seul nœud imposent
l’uniformite´ des coefficients de transferts et de friction le long du canal. Cette simplifica-
tion est convenable lorsque l’e´coulement est pleinement de´veloppe´ dans la majorite´ du canal.
52
Figure 1.11 – Diffe´rents mode`les de lame d’air par complexite´ croissante
Dans le cas contraire, un mode`le a` plusieurs nœuds est plus approprie´. Lorsque il y a des
irre´gularite´s importantes dans la hauteur du canal (obstacle, point chaud, ouverture), un
mode`le a` plusieurs nœuds s’ave`re ne´cessaire mais souvent insuffisant.
Les murs Trombe ont e´te´ e´tudie´s par plusieurs auteurs dans diverses configurations. Un
mode`le de mur Trombe classique est donne´ dans [89]. Shen et al. ont compare´ un mur Trombe
classique avec un mur Trombe composite a` l’aide de mode`les line´aires [92]. Un mur Trombe
avec une circulation d’air dans le plafond a e´te´ e´tudie´ par Imessad et al. [90] (mode`le exponen-
tiel). L’inte´gration de panneaux solaires photovolta¨ıques dans un mur Trombe a e´te´ e´tudie´e
par Jie et al. [91] (mode`le multi-nœuds). En supposant un profil line´aire de tempe´rature dans
la lame d’air, la vitesse moyenne V de l’e´coulement est calcule´e par la relation :
V = Cd ·
√
g ·H · β · (Ta,out − Ta,in) (1.60)
Ta,in : Tempe´rature d’air en entre´e [K].
Ta,out : Tempe´rature d’air en sortie [K].
H : Diffe´rence de hauteur entre l’entre´e et la sortie [m].
Cd : coefficient de de´charge [-].
Le coefficient Cd de´pend des pertes de charges line´aires et singulie`res de l’e´coulement :
Cd = 2 ·
(
ρ
(
Cin ·
(
A
Ain
)2
+ f · H
b
+ Cout ·
(
A
Aout
)2))−1/2
(1.61)
A : Section de passage de l’air dans le canal [m2].
Ain : Section de passage de l’air a` l’entre´e du canal [m
2].
Aout : Section de passage de l’air a` la sortie du canal [m
2].
f : facteur de friction dans le canal [−].
H : Diffe´rence de hauteur entre l’entre´e et la sortie [m].
Les coefficients Cin et Cout de´pendent de la forme des orifices. Pour des ouvertures rec-
tangulaires Chen et al. [93] proposent les valeurs suivantes : Cin = 1.5 et Cout = 1.
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Ces relations simplifie´es ont largement e´te´ utilise´es pour le calcul du de´bit massique a`
travers les murs Trombe (ex. [91, 92]) et les chemine´es solaires (ex. [94]). La pre´cision du
mode`le de´pend en grande partie des corre´lations utilise´es pour de´terminer les tempe´ratures
dans le canal ainsi que les pertes de charges.
1.4.4 Limitations de la me´thode nodale
Nous avons vu que la pre´cision des mode`les de´pendait grandement des corre´lations uti-
lise´es. Dans un article, Grabe [95] souligne que le principal proble`me vient du fait que les
valeurs utilise´es proviennent de tables issues d’expe´riences mene´es pour la plupart en convec-
tion force´e. Ces valeurs ont e´te´ de´veloppe´es dans le passe´ pour les profils de vitesse ren-
contre´s dans les canalisations : profil syme´trique ayant une vitesse maximale au centre. En
re´gime laminaire, le profil de vitesse est parabolique dans la zone de´veloppe´e de l’e´coulement
(e´coulement de Poiseuille). En ventilation naturelle, la force motrice est la force d’Archime`de
due a` la re´duction de densite´ dans la cavite´, elle meˆme due a` l’augmentation de la tempe´rature.
Cette augmentation est plus forte pre`s des sources de chaleur. Le profil de vitesse de´pend
donc de la position et de l’intensite´ des sources respectives.
En plus de ce proble`me inhe´rent a` la convection naturelle, les syste`mes re´els sont tous
diffe´rents avec des irre´gularite´s au niveau des ouvertures et dans la lame d’air. Le moindre
obstacle peut changer comple`tement la valeur des coefficients d’e´changes. Face a` ces diffi-
culte´s, plusieurs strate´gies sont employe´es. La premie`re consiste a` utiliser une corre´lation
valable pour un proble`me similaire. Pour un mur Trombe, le proble`me peut eˆtre vu comme
un canal vertical isoflux asyme´trique (ex. [89]). Pour les chemine´es solaires, l’e´coulement dans
un canal passif est mode´lise´ avec des corre´lations de convection force´e, a` de´faut de corre´lation
existante en convection naturelle (ex. [96]). Le choix de la corre´lation la plus approprie´e peut
s’effectuer a` partir d’un mode`le nume´rique servant de re´fe´rence et d’un algorithme de mini-
misation d’erreur (ex. [94], [97]).
Pour de´crire avec pre´cision les phe´nome`nes locaux, les auteurs n’ont d’autres choix que de
de´velopper un mode`le nume´rique ou une expe´rience, e´tant donne´e la multitude des configura-
tions d’e´tude. Dans la partie suivante, nous de´crivons les principes des me´thodes nume´riques
de type CFD pour la re´solution de la convection naturelle.
1.5 Me´thodes nume´riques
Les me´thodes CFD permettent le calcul des champs locaux de tempe´rature et de vitesse.
Ces me´thodes sont base´es sur la re´solution nume´rique des e´quations de Navier-Stokes sur un
domaine spatio-temporel discret. Il existe trois me´thodes pour la discre´tisation spatiale du
domaine :
– Les diffe´rences finies consistent a` approximer les de´rive´es a` l’aide de de´veloppement
en se´rie de Taylor. Son utilisation est simple mais son application est re´duite a` des
ge´ome´tries simples.
– Les e´le´ments finis sont base´s sur la recherche d’un champ vectoriel approche´ par mor-
ceaux, proche de la solution. Ces me´thodes sont flexibles mais sont ge´ne´ralement em-
ploye´es en me´canique du solide. Les principales raisons sont le manque de robustesse
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pour les phe´nome`nes non line´aires et un temps de calcul plus important.
– Les volumes finis sont les plus utilise´s en me´canique des fluides. Les bilans locaux des
flux sont effectue´s dans un petit volume de controˆle.
Quelle que soit la me´thode de discre´tisation utilise´e, la re´solution de la turbulence est un
proble`me central qui est au cœur de recherches fondamentales en mathe´matiques. Malgre´ les
avance´es technologiques effectue´es depuis Reynolds, l’existence de solution pour les e´quations
de Navier-Stokes reste inconnue. La mode´lisation de la turbulence consiste a` limiter la gamme
d’e´chelles de longueur et de temps mode´lise´es au sein de l’e´coulement. Les me´thodes de
re´solution de la turbulence peuvent eˆtre classe´es en trois cate´gories :
Le mode`le RANS (Reynolds-averaged Navier-Stokes equations), fut la premie`re fac¸on
de mode´liser un e´coulement turbulent et contient le nombre le plus important de formu-
lations. Les e´quations de RANS e´tant moyenne´es dans le temps, cette approche ne´cessite
l’introduction de nouvelles contraintes appele´es les contraintes de Reynolds. Trois mode`les
existent pour la fermeture des e´quations : le mode`le de viscosite´ turbulente line´aire, le mode`le
de viscosite´ turbulente non-line´aire et le mode`le de contraintes de Reynolds. Le mode`le le
plus utilise´ de nos jours est le mode`le de viscosite´ turbulente line´aire, qui peut eˆtre partage´
en trois types : les mode`les a` ze´ro e´quation, une e´quation et deux e´quations.
Dans le mode`le LES (Large Eddy Simulation) un filtrage permet de re´cupe´rer les plus
petites e´chelles de l’e´coulement afin de les mode´liser dans des sous-mailles. La re´solution
d’une e´chelle de turbulence plus large est ainsi possible. Le mode`le doit re´adapter en perma-
nence le sous-maillage vis-a`-vis des changements d’e´chelles.
Le mode`le DNS (Direct Numerical Simulation) permet de re´soudre toutes les e´chelles
de turbulence. Cela s’e´tend de la plus petite e´chelle dissipative (e´chelles de Kolmogorov) a`
l’e´chelle inte´grale L, qui caracte´rise l’aspect turbulent de l’e´coulement. L’inconve´nient ma-
jeur de cette me´thode est le nombre important de mailles ne´cessaires se qui rend son champ
d’application limite´.
Outre la re´solution de la turbulence, la mode´lisation des ouvertures, pour un e´coulement
en cavite´ ouverte, est un autre proble`me qui fait l’objet de nombreuses e´tudes. La solution
la plus re´pandue pour mode´liser des ouvertures est d’e´tendre le domaine de´tude au dela` des
ouvertures et d’imposer la pression atmosphe´rique aux frontie`res du domaine (ex. [98]). Cette
me´thode entraine cependant une augmentation importante du temps de calcul car le volume
d’air mode´lise´ au niveau d’une ouverture doit eˆtre beaucoup plus grand que la taille de l’ou-
verture en question. Plusieurs auteurs proposent des formulations spe´cifiques des conditions
limites pour restreindre le domaine de calcul [99, 100]. Cependant les donne´es existantes sont
insuffisantes pour appliquer de telles restrictions sur une ge´ome´trie de forme arbitraire.
Il existe donc de nombreuses me´thodes nume´riques pour la re´solution des e´coulements
laminaires ou turbulents et leur utilisation ne´cessite une connaissance approfondie du code
en question.
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1.6 Conclusion sur l’e´tude bibliographique
Le secteur tertiaire et re´sidentiel repre´sentent une source potentielle d’e´conomie d’e´nergie
incontournable si on de´sire parvenir aux objectifs fixe´es par l’Union Europe´enne. Parmi les
diffe´rents champs d’actions possibles, le recours a` l’efficacite´ e´nerge´tique dans les syste`mes
de chauffage permet de re´duire les de´penses e´nerge´tiques de manie`re durable et certaine. Le
taux de renouvellement des logements e´tant relativement faible, le recours a` la re´novation
massive des baˆtiments est un enjeu majeur. De ce fait, le remplacement des syste`mes de chauf-
fage existants constitue un marche´ en pleine expansion. Au niveau des syste`mes d’e´mission,
l’utilisation de chaleur douce pour re´chauffer les pie`ces a` vivre pre´sente de nombreux avan-
tages. L’e´mission de chaleur basse tempe´rature ge´ne`re un climat inte´rieur plus agre´able ainsi
qu’une ame´lioration des rendements de production de chaleur. C’est pourquoi les e´metteurs
les plus confortables sont actuellement ceux posse´dant une grande surface e´mettrice. Les
inconve´nients de ces e´metteurs sont leur couˆt a` l’achat, l’augmentation des pertes par trans-
mission, ainsi qu’une diminution des rendements de re´gulation. La paroi ventile´e de´veloppe´e
dans ces travaux a pour but de re´pondre a` la demande massive de re´habilitation thermique
des logements, en assurant une e´mission de chaleur basse tempe´rtature et a` faible inertie.
La paroi ventile´e se sert de l’effet chemine´e pour ame´liorer les transferts thermiques et ainsi
re´duire la tempe´rature des e´changeurs tout en diminuant le temps de re´ponse de l’e´metteur.
La litte´rature montre que le confinement d’une source chaude dans un canal vertical adiaba-
tique permet d’ame´liorer significativement les transferts convectifs. Cette ame´lioration peut
eˆtre supe´rieure a` 100% selon la forme et la tempe´rature de la source chaude. Cependant,
la plupart des e´tudes sur l’interaction entre une source chaude et un canal vertical ont e´te´
mene´es pour des chemine´es relativement courtes vis-a`-vis du syste`me e´tudie´ dans cette the`se.
Nous manquons d’information sur les points suivants :
– Les syste`mes source chaude/canal vertical, avec un canal de tre`s faible ratio (< 0.02).
– Les chemine´es avec des conditions limites du troisie`me type impose´es aux parois.
– L’influence de la stratification de l’ambiance sur le tirage thermique.
Dans notre configuration, une source de chaleur est confine´e dans un canal vertical non
adiabatique, lui meˆme couple´ a` un local ventile´ de hauteur e´quivalente. Cette configuration
particulie`re rend difficile la pre´diction des e´coulements de convection naturelle au sein de la
lame d’air. Un mode`le nume´rique incluant l’e´changeur, la lame d’air ainsi que le local ventile´,
serait bien trop couˆteux en temps de calcul. D’un autre coˆte´, un mode`le analytique base´
sur l’utilisation de corre´lations existantes entrainerait des incertitudes trop importantes pour
eˆtre directement exploite´. Outre les nombreux degre´s de liberte´ ge´ome´trique que posse`de la
paroi ventile´e, plusieurs phe´nome`nes tels que la stratification ou les zones de recirculation
alimentent le degre´ d’incertitude vis-a`-vis d’un mode`le the´orique. C’est pourquoi nous avons
dans un premier temps, mis en place une expe´rience base´e sur un prototype de paroi ventile´e.
Ces travaux expe´rimentaux sont l’objet du chapitre suivant.
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Chapitre 2
Etude expe´rimentale de la paroi
ventile´e sur prototype
Nous avons e´tudie´ la paroi dans son ensemble en menant une e´tude expe´rimentale a` partir
d’un prototype fabrique´ par la socie´te´ Gerflor. Pour cela, nous avons dimensionne´ un pre-
mier syste`me a` l’aide d’un mode`le nume´rique de´veloppe´ sous Ansys-CFX. Ce mode`le n’est
pas pre´sente´ dans ce manuscrit. Les expe´riences mene´es sur prototype ont pour objectifs :
– La quantification des flux de chaleur au sein de la paroi ventile´e.
– L’e´tude de l’influence du confinement de l’e´changeur sur la puissance dissipe´e totale, le
gradient thermique de l’air et la tempe´rature radiante dans le local.
– L’identification des parame`tres les plus influents vis-a`-vis des performances du syste`me
en terme de puissance dissipe´e totale et de confort thermique.
– L’identification des voies de recherche a` privile´gier pour la mode´lisation et l’optimisa-
tion du syste`me.
Ce chapitre est une synthe`se des re´sultats obtenus.
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2.1 Me´thode expe´rimentale
2.1.1 La cellule Passys
Les travaux expe´rimentaux sur la paroi ventile´e ont e´te´ mene´s au sein de l’INES dans
une cellule climatique PASSYS. Cette cellule d’essai fut de´veloppe´e dans un programme Ru-
rope´en (Passys 1985) sur l’utilisation des composants solaires passifs dans le baˆtiment. Elle
fut e´labore´e afin de de´terminer les performances de diffe´rents syste`mes solaires passifs et de
fournir des mesures fiables pour les outils de simulation thermique des baˆtiments.
Figure 2.1 – Sche´ma de la cellule Passys
La cellule est divise´e en deux parties se´pare´es par une porte ferme´e sous vide (cf. figure
2.1). La partie de´die´e aux mesures, appele´e chambre d’essai, a des dimensions base´es sur une
pie`ce moyenne (cf. tableau 2.1). Cette chambre est presque adiabatique ce qui permet une
bonne maˆıtrise des proprie´te´s de l’air ambiant sans eˆtre affecte´e par les conditions exte´rieures.
La deuxie`me partie, plus petite, fait office de chambre de service. Elle permet le controˆle des
outils de mesures et l’acquisition des donne´es sans perturber l’environnement de la chambre
d’essai. La construction posse`de une structure en me´tal comple´te´e par des panneaux iso-
lants de 40 cm d’e´paisseur. Le coefficient de transmission global pour la chambre de test est
infe´rieur a` 12 W.K−1, selon les constructeurs.
Longueur (m) Largeur (m) Hauteur (m) Surface (m2) Volume (m3)
DEC1 8.44 3.80 3.62 32.07 116.1
DICE2 5.00 2.76 2.75 13.80 38.0
DICS3 2.40 3.58 3.29 8.60 28.3
Table 2.1 – Dimensions de la cellule Passys
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La cellule est e´quipe´e d’un syste`me de conditionnement d’air assurant le chauffage, le
rafraˆıchissement et la ventilation de la chambre d’essai. Plus d’informations sur la fabrication
et la constitution des cellules Passys sont disponibles dans [101] et [102].
2.1.2 Prototypes de paroi ventile´e
Les mesures ont e´te´ effectue´es sur des prototypes qui prennent la forme de panneaux
individuels. Ces derniers ont e´te´ dimensionne´s a` partir de simulations nume´riques sous Ansys
CFX, qui ne sont pas pre´sente´es dans ce maunscrit. Les expe´riences ont e´te´ re´alise´es sur un
ou plusieurs panneaux. Dans une premie`re se´rie d’expe´riences, les mesures sont effectue´es
sur un seul panneau (cf. figure 2.2.a). Dans ce cas, l’instrumentation dans la paroi ventile´e a
permis d’estimer le champ de tempe´rature et de vitesse au sein de la lame d’air. Une deuxie`me
se´rie d’expe´riences a e´te´ re´alise´e en e´quipant la cellule de 4 panneaux, occupant ainsi toute
la longueur du mur (cf. figure 2.2 (b)). Cette configuration se rapproche d’un cas re´el. Elle
nous permet d’e´tudier les parame`tres influents du confort thermique dans le local.
Figure 2.2 – Dispositif expe´rimental. a) mesures sur un panneau, b) mesures avec plusieurs
panneaux.
Les prototypes de paroi ventile´e ont e´te´ fournis par la socie´te´ Gerflor. Les panneaux font
1.2 m de largeur et 2.55 m de hauteur (cf. figure 2.3). Le prototype est constitue´ d’une couche
de 8 cm en polystyre`ne extrude´ (λi = 0.03 W.m
−1.K−1), d’une plaque de PVC de 3 mm en
contact avec la pie`ce (λp = 0.2 W.m
−1.K−1), et de sept tasseaux verticaux en PVC pris en
1. Dimensions Exte´rieures de la Cellule.
2. Dimensions Inte´rieures de la Chambre d’Essais.
3. Dimensions Inte´rieures de la Chambre de Service.
59
sandwich entre l’isolation et la plaque PVC. Les tasseaux (creux) sont e´galement en PVC, ils
font 3 cm d’e´paisseur et 3 cm de large. Leur e´paisseur et leur disposition fixent les dimensions
des canaux rectangulaires dans lesquels l’air circule. L’e´paisseur de la lame d’air forme´e entre
la couche d’isolant et la plaque PVC est de 3 cm. L’ensemble est maintenu par un syste`me
de clips tout le long des tasseaux, assurant l’e´tanche´ite´ a` l’air.
Figure 2.3 – Dimensions du prototype et position des thermocouples.
L’e´changeur de chaleur est constitue´ d’une partie principale rectangulaire, a` laquelle
viennent s’ajouter des ailettes de refroidissement de chaque coˆte´ (cf. figure 2.4). Les ailettes de
refroidissement sont obtenues a` partir d’une plaque de me´tal replie´e sur elle-meˆme. La forme
de l’e´changeur a e´te´ choisie pour re´pondre aux contraintes du proce´de´ de fabrication. Des
simulations nume´riques ante´rieures a` la the`se ont montre´ qu’une canalisation rectangulaire
a` faible rapport de forme (e´paisseur sur hauteur) permettait d’ame´liorer significativement
les transferts de chaleur par rapport a` une ge´ome´trie circulaire. Ce re´sultat se retrouve dans
l’e´tude bibliographique du chapitre 1 ([75], [72]).
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Figure 2.4 – Repre´sentation sche´matique des e´changeurs utilise´s.
2.1.3 Instrumentation
Tempe´ratures d’air
Les sondes utilise´es pour la mesure de la tempe´rature d’air sont des thermocouples de type
K. Le diame`tre des fils au niveau des jonctions chaudes est de 0.2 mm. La pre´cision obtenue
apre`s calibration et correction automatique de soudure froide est de ±0.5°C en tempe´rature
absolue. La position des sondes dans la paroi ventile´e est indique´e figure 2.3. La tempe´rature
d’air est releve´e sur 18 points de mesure, dans la paroi, au centre des 6 canaux (nume´rote´s
de 1 a` 6 sur la figure 2.3) sur trois hauteurs diffe´rentes (y=0.3 m, y=1.25 m, y=2.3 m). Afin
d’e´valuer plus finement l’e´volution de la tempe´rature de l’air lors de son parcours dans un
canal, 6 points de mesures sont rajoute´s au centre du troisie`me canal (cf. figure 2.3 coupe B-
B). La tempe´rature ambiante est mesure´e a` l’aide de 11 sondes place´es verticalement devant
le panneau, a` mi-chemin du mur oppose´.
Tempe´ratures de surface
Cinq thermocouples du meˆme type que pre´ce´demment sont fixe´s sur le plafond, le plancher
ainsi que les autres parois. Ces mesures nous permettent d’estimer la tempe´rature radiante
moyenne dans la pie`ce. Neufs thermocouples sont place´s sur la hauteur du troisie`me canal,
contre la plaque PVC, afin de mesurer la tempe´rature de surface inte´rieure de la paroi (cf.
figure 2.3, coupe B-B).
La tempe´rature de surface exte´rieure de la plaque PVC (coˆte´ local) est mesure´e par
thermographie IR a` l’aide d’une came´ra Flir System. Cette came´ra permet la capture d’images
thermiques avec une re´solution de 320× 24 pixels et 50 mK en tempe´rature. La came´ra est
calibre´e a` l’aide d’une sonde PT100 de surface sur trois points de la paroi. Apre`s re´glage de
l’e´missivite´ et de la tempe´rature radiante, les e´carts mesure´s entre la came´ra thermique et
les PT100 ne de´passent pas 0.2°C sur l’ensemble de la gamme de tempe´rature.
Vitesses d’air
Les vitesses d’air sont mesure´es a` l’aide d’ane´mome`tres a` film chaud TSI (mode`le 8475)
d’une pre´cision e´gale a` 3% de la valeur mesure´e dans une gamme de tempe´rature comprise
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entre 20C a` 26C. Afin d’e´viter un affichage fluctuant, les valeurs sont moyenne´es sur un pas
de temps de 10 secondes. Nous disposions de deux sondes omnidirectionnelles implante´es
dans la paroi. Les vitesses sont mesure´es 5 cm en dessous de la sortie d’air sur 36 points (cf.
figure 2.3 (coupe A-A)) et les sondes sont de´place´es manuellement lors d’une mesure. Etant
donne´ le protocole de mesure ainsi que la variation de la tempe´rature ambiante, nous avons
estime´ que la vitesse est mesure´e ponctuellement avec une erreure fixe de 0.02 m.s−1, ce qui
correspond a` une majoration de l’erreur.
Autres mesures
La circulation de l’eau a` travers l’e´changeur ainsi que sa mise en tempe´rature est as-
sure´e par un bain thermostate´ d’une puissance de chauffe de 2000 W. Le bain est muni
d’une pompe refoulante 0.35 mbar-900 l.h−1 et d’une sonde pt100 ±0.03°C calibre´e en usine
avec un afficheur de pre´cision ±0.1°C. Deux sondes pt100 immerge´es calibre´es en laboratoire
mesurent la tempe´rature du fluide caloporteur imme´diatement a` l’entre´e et a` la sortie de
l’e´changeur avec une pre´cision de ±0.05°C. Le de´bit d’eau a` travers l’e´changeur est mesure´
par un de´bitme`tre e´lectromagne´tique Rosemount dont l’erreur absolue est infe´rieure a` 3 l.h−1.
Au total, 33 thermocouples sont installe´s au sein de la paroi et 16 thermocouples sont
installe´s dans la chambre de mesure pour la premie`re se´rie d’expe´rience incluant un seul
panneau. L’acquisition est effectue´e par deux centrales Sefram ayant 32 voies chacune. La
fre´quence d’acquisition utilise´e est de 0.1 Hz. Nous reviendrons plus tard sur l’instrumenta-
tion utilise´e lors des expe´riences sur plusieurs panneaux.
2.1.4 Calcul des flux de chaleur
La puissance totale dissipe´e par la paroi ventile´e, dans les deux se´ries d’expe´riences, est
obtenue en faisant un bilan d’e´nergie entre l’entre´e et la sortie de l’e´changeur :
Q˙HX = m˙w · Cw · (Tw,in − Tw,out) (2.1)
Cw : chaleur massique de l’eau [j.kg
−1.K−1].
m˙w : de´bit massique d’eau a` travers l’e´changeur [kg.s
−1].
Tw,in : tempe´rature de l’eau en entre´e de l’e´changeur [K].
Tw,out : tempe´rature de l’eau en sortie de l’e´changeur [K].
De la meˆme manie`re, la puissance re´cupe´re´e par l’e´coulement d’air entre l’entre´e et la
sortie de la lame d’air est calcule´e en faisant un bilan d’e´nergie sur les 36 points de mesure
en sortie de paroi :
Q˙out = ma · Ca ·
(
1
n
36∑
i=1
ρi · Vi · (Ta,out,i − Ta,in)
)
· Sc (2.2)
Avec :
Ta,in : tempe´rature mesure´e a` 5 cm du sol au niveau de l’entre´e d’air [K].
Vi : vitesse mesure´e en sortie de paroi a` y = 2.38 m sur l’un des 36 points de mesure [m.s
−1].
Ta,out,i : tempe´rature mesure´e en sortie de paroi, sur l’un des 36 points de mesure [K].
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Sc : section de passage de l’air a` travers la paroi [m
2].
La puissance dissipe´e par rayonnement est calcule´e a` partir du champ de tempe´rature
donne´ par les images IR avec une re´solution de 3.5× 3.5 mm :
Q˙rad = σ0 ·
(∫∫
S
(Tp(y, z)
4 − T 4rm)dydz
)
/(1/εP + 1/εwall − 1) (2.3)
Tp(y, z) : tempe´rature de surface au point (y, z) [K]
Trm : tempe´rature moyenne mesure´e par les sondes situe´es sur les parois de la cellule [K]
p : e´missivite´ de la paroi en PVC (p=0.85)
wall : e´missivite´ des murs de la cellule (wall = 0.82)
σ0 : la constante de Stefan Boltzmann, σ0 = 5.67.10
−8W.m−2.K−1
Les e´missivite´s sont mesure´es avec la came´ra IR lors de sa calibration.
Pour les transferts de chaleur par convection de la plaque de se´paration vers l’ambiance,
la tempe´rature de surface est moyenne´e sur plusieurs zones. Ce de´coupage permet de re´duire
les e´cart-types de tempe´rature. L’e´cart type maximal obtenu est de 1.1°C au niveau de
l’e´changeur pour Tw,in =60°C. Chaque zone e´tant suppose´e isotherme, la puissance dissipe´e
par convection est de´termine´e par :
Q˙conv =
6∑
i=1
hc,i · Sp,i · (Tp,i − T a) (2.4)
Avec :
Sp,i : surface de transfert de la zone i [m
2]
Tp,i : tempe´rature moyenne de la zone i [K]
T a : tempe´rature moyenne de l’air du local [K]
hc,i : coefficient de transfert par convection de la zone i vers l’air ambiant [W.m
−2.K−1].
La tempe´rature T a est calcule´e en faisant la moyenne des 11 valeurs mesure´es dans la
hauteur de la pie`ce. Le coefficient de transfert hc,i est de´termine´ a` l’aide de la corre´lation
propose´e par Churchill et Chu [103], valide pour une plaque verticale isotherme avec 1 <
RaL < 1015.
NuL =
(
0.825 + 0.837 · Ra
1/6
L
1 + [(0.492/0.71)9/16]8/27
)
(2.5)
La longueur caracte´ristique L correspond a` la hauteur de la zone conside´re´e.
2.1.5 Analyse d’incertitudes
Les calculs d’incertitudes sur les re´sultats pre´sente´s sont effectue´s selon les recommanda-
tions e´mises par Moffat [104]. En conside´rant un re´sultat R calcule´ en fonction des grandeurs
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physiques Xi, l’incertitude totale sur R relative aux variables Xi est calcule´e de la manie`re
suivante :
δR =
(
n∑
i=1
(
∂R
∂Xi
· δXi
)2)1/2
(2.6)
Le terme ∂R/∂Xi repre´sente la sensibilite´ de la variable Xi sur le re´sultat R. Dans nos
calculs, nous avons ignore´ les erreurs relatives aux proprie´te´s des fluides et aux dimensions
du prototype. Seules les erreurs sur les de´bits massiques et les tempe´ratures sont prises en
compte. Les termes ∂R/∂Xi sont calcule´s en de´rivant les expressions analytiques des flux de
chaleur.
Le terme δXi correspond au module de l’erreur fixe sur la mesure et de l’erreur ale´atoire.
L’erreur fixe est estime´e par la pre´cision des sondes de mesure. L’erreur ale´atoire est estime´e
par le biais statistique des valeurs moyenne´es sur une pe´riode de 15 min et un pas de temps
de 10 secondes (120 e´chantillons). En supposant que l’erreur ale´atoire suit une loi normale,
les valeurs Xi re´elles sont e´gales aux valeurs Xi mesure´es plus ou moins δXi avec un intervalle
de confiance de 95%.
Les erreurs relatives maximales obtenues en fonction de la tempe´rature de consigne sont
pre´sente´es tableau 2.2. Le calcul du flux de chaleur total est le plus pre´cis. L’erreur relative
maximale obtenue est de 14% a` 30°C et pour un de´bit de 180 l.h−1. Cette erreur chute rapi-
dement lorsque Tw,in augmente, ou si le de´bit massique d’eau diminue. En effet, plus le de´bit
d’eau est important, plus la diffe´rence de tempe´rature entre l’entre´e et la sortie est faible.
Or, cet e´cart de tempe´rature posse`de une grande sensibilite´ sur les re´sultats.
Les autres flux de chaleur sont de´termine´s avec une incertitude plus grande en particulier
pour les faibles tempe´ratures d’eau. La mesure des conditions de sortie (vitesses+tempe´ratures)
est de´licate et l’incertitude obtenue pour le flux de chaleur dissipe´ en sortie de paroi varie
entre 40% pour les faibles tempe´ratures et 10% pour les hautes tempe´ratures. L’incertitude
sur les transferts par convection et rayonnement au niveau de la paroi de´pend e´galement des
simplifications utilise´es dans les calculs. Les tempe´ratures de surface sont de´termine´es par la
came´ra thermique avec une erreur fixe de ±0.2°C, tandis que l’erreur ale´atoire n’a pu eˆtre
e´value´e. On estime que l’incertitude relative sur Q˙rad est infe´rieure a` 10% sur l’ensemble des
expe´riences. L’erreur sur Q˙conv est estime´e infe´rieure ou e´gale a` 25%.
30°C 40°C 50°C 60°C
Q˙HX 14 5,1 3 2
Q˙out 40 26 15 10
Q˙conv 25 19 12 6
Q˙rad 10 9 8 6
Table 2.2 – Estimation de l’erreur relative maximale sur les flux de chaleur en fonction de
la tempe´rature de consigne (en %).
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2.1.6 Caracte´risation de la cellule
Des mesures ont e´te´ effectue´es sur 3 jours, sans chauffage, afin de caracte´riser l’e´coulement
dans la cellule au repos. En e´te´, le gradient thermique initial est proche de 0.5 K.m−1. En
hiver, ce gradient varie entre 2.1 K.m−1 et 1 K.m−1 pour une tempe´rature exte´rieure variant
de 0°C a` 10°C. Nous avons observe´ des fluctuations de tempe´rature maximale de 0.5°C. De
plus, les mesures de vitesses fluctuent sur une plage de 5 mm.s−1 autour de ze´ro, ce qui
correspond a` la pre´cision des sondes.
La meˆme expe´rience a e´te´ mene´e en chauffant la pie`ce a` 28°C au pre´alable. Nous nous
sommes servis de la de´croissance de la tempe´rature moyenne du local pour estimer le coeffi-
cient de transfert re´el de la cellule. Celui-ci est proche de 30 W.K−1, soit 2 fois plus que celui
annonce´ par les constructeurs.
Enfin les conditions expe´rimentales ont e´te´ teste´es a` l’aide d’une plinthe thermique e´comatic
dont la courbe caracte´ristique est fournie par le CETIAT1. Nous disposions d’un exemplaire
qui a e´te´ teste´ dans nos conditions expe´rimentales. Les re´sultats sont pre´sente´s en annexe
D. Nous obtenons une excellente concordance entre les re´sultats, avec toutefois une erreur
maximale de 6% aux environs de ∆θm=30°C.
2.2 Re´sultats expe´rimentaux : mesures sur un panneau
2.2.1 Analyse de la mise en re´gime
Les premie`res expe´riences ont e´te´ effectue´es sur une dure´e de 7 heures en maintenant la
tempe´rature et le de´bit d’eau chaude en entre´e constants. Les re´sultats ont montre´ que la
configuration (paroi ventile´e + cellule Passys) avait un temps de re´ponse rapide, de l’ordre
de la demi-heure. La figure 2.5.(a) montre l’e´volution de la tempe´rature ambiante T a, pour
diffe´rentes tempe´ratures d’eau chaude en entre´e Tw,in et un de´bit de 40 l.h
−1. L’e´volution de
T a est dans un premier temps brutale. Cela s’explique par le fait que les mesures aient e´te´ ef-
fectue´es en e´te´ avec un refroidissement de la pie`ce au pre´alable. Passe´ un certain de´lai qui varie
entre 30 min et 1h30, l’e´volution de T a est parfaitement re´gulie`re, elle suit une droite dont la
pente de´pend de la tempe´rature d’entre´e, ainsi que des conditions exte´rieures (tempe´rature,
rayonnement, vent etc.). Dans le meˆme temps, la tempe´rature d’entre´e reste constante et
la tempe´rature de sortie d’eau chaude augmente lentement en re´ponse a` l’augmentation de
la tempe´rature ambiante. Le re´gime permanent n’est donc pas re´ellement atteint dans notre
e´tude. Cependant, l’ensemble du champ de tempe´rature suit la meˆme e´volution. Durant toute
cette pe´riode, les e´carts relatifs de tempe´rature restent constants, et la puissance dissipe´e par
l’e´changeur varie en fonction de ∆θm suivant une courbe Q˙HX = f(∆θm) qui reste identique
quelle que soit la valeur de Tw,in (cf. figure 2.5.(b)). C’est pourquoi nous pouvons parler de
re´gime quasi-statique, malgre´ l’e´volution de tempe´rature dans le temps.
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Figure 2.5 – a) Evolution de la tempe´rature ambiante (T a) en fonction du temps, b)
e´volution de la puissance dissipe´e par l’e´changeur (Q˙HX) en fonction de ∆θm, pour diffe´rentes
valeurs de Tw,in.
2.2.2 Champ de vitesse dans la paroi en re´gime permanent
Les mesures de vitesses ont e´te´ mene´es pour une tempe´rature d’eau, en entre´e, variant de
30°C a` 60°C par tranches de 10°C lors du re´gime quasi-permanent. Trois se´ries de mesures
ont e´te´ effectue´es avec des de´bits d’eau de 40 l.h−1, 100 l.h−1 et 150 l.h−1. L’ensemble des
re´sultats pre´sente´s le sont pour une tempe´rature ambiante moyenne comprise entre 19°C et
19.7°C. La tempe´rature moyenne des murs varie alors entre 18.2°C et 18.6°C. Le gradient
thermique vertical dans la pie`ce varie entre 0.47 °C.m−1 et 0.67 °C.m−1 sur l’ensemble des
configurations.
Les mesures de vitesse dans les diffe´rents canaux du prototype sont pre´sente´es, figure
2.7, pour diffe´rentes valeurs de Tw,in et m˙w. Les re´sultats montrent des e´carts de vitesses
importants entre les diffe´rents canaux et a` l’inte´rieur de chaque canal. L’e´coulement dans les
canaux 1 et 6, correspondant aux extre´mite´s de la paroi, est influence´ par les pertes sur les
coˆte´s de la paroi. De plus, la base de l’e´changeur n’occupe pas la totalite´ de la paroi dans sa
largeur. Ces deux canaux sont donc tre`s peu alimente´s en air par rapport aux autres. Comme
nous pouvons le voir sur la figure 2.6, les effets de bords sont parfaitement visibles sur les
images thermiques.
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Figure 2.6 – Image thermique de la paroi ventile´e en fonctionnement pour Tw,in=50°C
Les gradients de vitesse dans un canal sont dus aux frottements le long des parois late´rales
qui imposent une vitesse parie´tale nulle. Dans le cas d’un e´coulement laminaire isotherme
dans une conduite rectangulaire, le profil de vitesse pre´sente deux axes de syme´trie avec une
vitesse maximale au centre. Ce maximum se retrouve dans les courbes expe´rimentales. Ce-
pendant la syme´trie est brise´e par les effets de bords qui semblent influencer l’ensemble de
l’e´coulement. La position des maximums de vitesse est le´ge`rement excentre´e en direction du
tasseau central et les vitesses d’air sont supe´rieures dans les canaux 3 et 4, quelle que soit
la valeur du de´bit ou de la tempe´rature d’entre´e. A l’inte´rieur des canaux, les gradients de
vitesses sont plus importants que dans une configuration de convection force´e laminaire dans
laquelle la vitesse moyenne est e´gale a` la vitesse maximale multiplie´e par 2/3. Le nombre
de Reynolds maximal obtenu pour ∆θm=40°C, base´ sur le diame`tre hydraulique de la lame
d’air, est de 1100, validant l’hypothe`se d’un e´coulement laminaire pour l’ensemble des cas
e´tudie´s.
Pour un de´bit de 40 l.h−1, les re´sultats sont les plus disperse´s. Pour Tw,in = 30°C, la vitesse
moyenne de l’e´coulement (mesure´e sur les 4 canaux) est de 0.1 m.s−1 et la vitesse maximale
mesure´e dans le canal 3 est de 0.33 m.s−1. Lorsque la tempe´rature d’eau en entre´e augmente,
l’air s’infiltre graduellement dans les autres canaux. A` Tw,in=40°C, le profil de vitesse est
similaire avec un maximum prononce´ au niveau du 3eme canal. La vitesse moyenne est alors
de 0.17 m.s−1 pour une vitesse maximale de 0.46 m.s−1. A` 50°C, l’e´coulement s’infiltre plus
encore dans le canal 4 et les vitesses maximales enregistre´es dans les canaux du centre (3 et
4) sont proches (0.58 m.s−1 et 0.52 m.s−1). Au meˆme moment, la vitesse dans les canaux 2
et 5 augmente le´ge`rement. La vitesse moyenne est de 0.26 m.s−1. Enfin a` 60°C, L’e´coulement
dans le cinquie`me canal augmente brutalement tandis que la vitesse maximale n’a que tre`s
peu augmente´ (0.6 m.s−1) avec une vitesse moyenne de 0.34 m.s−1.
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Figure 2.7 – Profil de vitesse mesure´ a` y=2.35 m pour diffe´rentes valeurs de Tw.in a)
m˙W = 40 l.h
−1, b) m˙W = 100 l.h−1, b) m˙W = 150 l.h−1
Le fait d’augmenter le de´bit massique du fluide caloporteur ame´liore le´ge`rement la disper-
sion des re´sultats. La figure 2.8.(a) montre les e´carts types des vitesses moyennes mesure´es
dans les 4 canaux centraux du prototype. Mis a` part la mesure effectue´e a` Tw,in=40°C, le
fait d’augmenter le de´bit massique permet de re´duire notablement l’e´cart-type. Ne´anmoins,
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la vitesse moyenne semble e´voluer en fonction de ∆θm sur une meˆme courbe malgre´ les
incertitudes (cf. figure 2.8.(b)).
Figure 2.8 – a) Ecart-types des mesures de vitesses pour diffe´rentes valeurs de Tw,in et m˙w,
b) vitesse moyenne mesure´e a` la sortie de la paroi ventile´e.
2.2.3 Champ de tempe´rature dans la paroi en re´gime permanent
Des mesures de tempe´ratures dans la lame d’air ont e´te´ effectue´es pour Tw,in variant de
30°C a` 65°C par tranche de 5°C. Dans la suite nous utilisons la variable de´finie par :
θa(y, z) = T
′
a(y, z)− T a (2.7)
T
′
a(y, z) : tempe´rature d’air mesure´e dans la paroi aux coordonne´es (y, z) [K].
En convection naturelle, le champ de tempe´rature est lie´ au champ de vitesse et nous
retrouvons des profils similaires avec un maximum prononce´ dans le canal 3. Les valeurs
mesure´es a` y=0.3 m et y=2.3 m dans les quatre canaux centraux sont pre´sente´es figure 2.9.
En partie basse de la paroi, les e´carts de tempe´ratures sont moins prononce´s. En remontant
dans les canaux, les profils se conservent et les e´carts se creusent, en raison des diffe´rents de´bits
d’air. On remarque e´galement que la tempe´rature dans le canal 5 rejoint progressivement les
tempe´ratures des canaux 3 et 4 au fur et a` mesure que Tw,in augmente. Cela rejoint les
mesures de vitesses et confirme la cohe´rence des re´sultats.
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Figure 2.9 – Tempe´rature d’air dans les quatre canaux centraux, pour diffe´rentes valeurs
de Tw,in, mesure´es a` a) y=0.3 m, b) y= 2.3 m
Les mesures effectue´es dans le canal 3 sont pre´sente´es figure 2.10.(a) dans laquelle θ
′
p(y, z)
est de´finie par :
θ
′
p(y, z) = T
′
p(y, z)− T a (2.8)
T
′
p(y, z) : tempe´rature de surface de la plaque de se´paration, coˆte´ lame d’air [K]
On constate des e´carts importants entre θ
′
p et θa(y, z), traduisant un transfert de chaleur
de la lame d’air vers la plaque PVC. Ces e´carts se re´duisent dans la hauteur de la paroi.
Pour Tw,in=30°C, les deux courbes se confondent a` partir de y=1.5 m ce qui indique qu’il
n’y a plus de transferts de chaleur, ou bien que ceux-ci sont ne´gligeables. Les courbes pour
30°C et 40°C ont le profil de de´croissance exponentielle attendu. Pour les tempe´ratures plus
hautes, on remarque bien une chute plus importante sur le premier me`tre de hauteur mais
les profils ont une allure plus line´aire. Ces profils ne sont pas totalement repse´sentatifs du
champs de tempe´rature d’air car les mesures sont effectue´es ponctuellement, au centre de
chaque canal. En moyennant les mesures dans la direction (z), les mesures montrent des
profils plus re´guliers.
Soit θa(y) la tempe´rature d’air moyenne mesure´e dans les quatre canaux centraux :
θa(y) =
1
4
·
5∑
i=2
θa(y, i) (2.9)
La valeur de θa(y) pour y=0.3 m, y=1.25 m et y=2.3 m est donne´e figure 2.10.(b) pour
diffe´rentes valeurs de Tw,in. On observe des profils similaires entre les diffe´rentes courbes avec
une chute de tempe´rature importante sur le premier me`tre de hauteur. Pour Tw,in=30°C la
diffe´rence de tempe´rature entre y=1.25 m et y=2.3 m est faible et la tempe´rature de sortie
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d’air est proche de la tempe´rature ambiante. Ainsi la quasi-totalite´ de la chaleur dissipe´e
par l’e´changeur a traverse´ la plaque PVC. A` partir de Tw,in >30°C, l’e´cart θa(y = 2.3m)
augmente et une partie de la chaleur dissipe´e par l’e´changeur est e´vacue´e en haut de la paroi.
Puisque la chaleur e´vacue´e a` travers la plaque de se´paration est directement proportionnelle
au gradient vertical, il est possible d’estimer la proportion de chaleur e´vacue´e sur la premie`re
moitie´ de la paroi en partie basse. La valeur obtenue varie entre 80% pour Tw,in=35°C et 71%
pour Tw,in=60°C.
Figure 2.10 – Tempe´rature dans la paroi ventile´e en fonction de y, a) sondes place´es dans
le canal 3 au centre de la lame d’air (en noir), contre la plaque pvc (en rouge), b) moyenne
des six sondes place´es dans les 6 canaux a` trois hauteurs diffe´rentes.
2.2.4 Tempe´rature de surface de la paroi
Un effet attendu du confinement au sein du canal est l’e´chauffement de la paroi en contact
avec la pie`ce, afin de fournir aux occupants une ambiance thermique la plus agre´able possible.
La plaque de se´paration a effectivement une tempe´rature supe´rieure a` la tempe´rature am-
biante, et cette diffe´rence est bien plus prononce´e en partie basse. Pour savoir si le confinement
de l’e´changeur dans un canal pre´sente un re´el inte´reˆt pour le chauffage du mur, nous avons
compare´ la tempe´rature de surface dans deux configurations qui sont illustre´es figure 2.11. La
premie`re correspond au montage original tandis que dans la deuxie`me, l’e´changeur est place´
contre la paroi, coˆte´ local. De cette manie`re, l’effet chemine´e est supprime´ et l’e´changeur peut
eˆtre assimile´ a` une simple plinthe thermique.
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Figure 2.11 – Illustration des deux configurations e´tudie´es, a) e´changeur place´ dans la lame
d’air, b) e´changeur place´ devant la lame d’air. Les images thermiques ont e´te´ prises pour
Tw,in=60°C et m˙w=40 l.h
−1.
Le champ de tempe´rature en surface est de´crit par la variable θp(y, z) de´finie par :
θp(y, z) = Tp(y, z)− T a (2.10)
Tp(y, z) : tempe´rature de surface, de la plaque de se´paration, coˆte´ local [K].
L’e´volution de θp est donne´e figure 2.12.(a) a` diffe´rentes hauteurs pour Tw,in=40°C. D’une
manie`re ge´ne´rale, les profils de tempe´ratures sont plus homoge`nes dans la configuration 2.
Lorsque l’e´changeur est place´ dans la paroi ventile´e, il y a des e´carts de tempe´rature im-
portants au niveau des tasseaux qui se´parent les diffe´rents canaux. Imme´diatement au des-
sus de l’e´changeur (y=0.3 m), la paroi est plus chaude d’environ 3.2°C dans la deuxie`me
configuration. En remontant, l’e´cart entre les deux configurations se re´duit. A y=0.8 m,
les tempe´ratures de surface sont e´quivalentes dans les deux cas. Sur le premier me`tre de
hauteur, il est clair que le confinement de l’e´changeur re´duit la tempe´rature de surface du
mur. Ce re´sultat n’est pas surprenant dans la mesure ou la plaque de se´paration entraine une
re´sistance thermique non ne´gligeable, malgre´ sa faible e´paisseur. En revanche, la tempe´rature
de surface en partie haute de la paroi est le´ge`rement supe´rieure lorsque l’e´changeur est place´
a` l’inte´rieur du canal.
Pour les tempe´ratures plus hautes, l’impact du confinement est plus positif vis-a`-vis du
re´chauffement de la paroi. Les meˆmes mesures sont pre´sente´es figure 2.12.(b) pour Tw,in=60°C.
A y=0.3 m, le tempe´rature reste supe´rieure dans la deuxie`me configuration. Les tempe´ratures
maximales sont alors situe´es au niveau des canaux 2 et 5. Plus haut dans la paroi, cette
tendance s’inverse et la tempe´rature de surface maximale est mesure´e au niveau du canal 3.
En reprenant les mesures de vitesses, on remarque que les canaux les moins bien alimente´s
en air ont un gradient de tempe´rature surfacique vertical plus important.
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Figure 2.12 – Evolution de la tempe´rature de surface selon z pour diffe´rentes hauteurs y
et dans deux configurations : avec confinement (courbes en traits pleins) et sans confinement
(courbes en pointille´s) de l’e´changeur. a) Tw,in=40°C et b) Tw,in=60°C
Afin de mieux visualiser la variation de tempe´rature de surface pour diffe´rentes tempe´ratures
de consigne, l’e´cart de tempe´rature θp(y, z) est moyenne´ sur une droite parcourant toute la
largeur du panneau.
θp(y) =
1
1.2
∫ W0
0
θp(y, z)dz (2.11)
La figure 2.13 pre´sente l’e´volution de θp(y) selon la hauteur y. Malgre´ les irre´gularite´s im-
portantes du profil de tempe´rature dans la largeur du panneau, la tempe´rature moyenne
de surface e´volue selon y avec un profil bien de´fini qui se conserve pour les diffe´rentes
tempe´ratures d’eau. Sans surprise, les courbes pre´sentent un maximum pour y=0.2 m au
niveau de l’e´changeur. Passe´ ce maximum, la tempe´rature chute de manie`re exponentielle.
Cependant, le confinement de l’e´changeur permet de re´duire conside´rablement la pente de
cette chute. Dans la configuration de plinthe thermique, le panache issu de l’e´changeur se
refroidit plus rapidement que lorsqu’il est confine´. Il est de plus probable que le panache
thermique se  de´croche  de la paroi a` partir d’une certaine hauteur, qui de´pend de la
tempe´rature de l’e´changeur.
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Figure 2.13 – Evolution de θp(y) dans deux configurations : avec confinement (courbes
en traits pleins) et sans confinement (courbes en pointille´s) de l’e´changeur, pour diffe´rentes
valeurs de Tw,in et m˙w=40 l.h
−1
La courbe Tw,in=30°C posse`de un minimum situe´ a` y=1.5 m. Cela indique qu’au dela`
d’une certaine hauteur proche de ce minimum, l’air dans le canal ne re´chauffe plus la paroi.
La tempe´rature de surface varie alors avec la tempe´rature ambiante ce qui explique la le´ge`re
remonte´e en tempe´rature sur le dernier me`tre. Cela indique e´galement que les forces d’Ar-
chime`de n’agissent pas sur la partie haute de l’e´coulement. La pre´sence du canal constitue
donc un frein a` l’e´coulement et le syste`me perd de son inte´reˆt. Une solution simple pour garan-
tir une re´partition homoge`ne de la tempe´rature serait d’appliquer des re´sistances de conduc-
tion diffe´rentes au niveau de la plaque de se´paration, ceci afin d’empeˆcher le de´veloppement
d’une couche limite coˆte´ local. Pour les tre`s basses tempe´ratures (Tw,in <35°C), le fait d’isoler
partiellement la partie basse de la paroi permettrait de de´placer le flux de chaleur en partie
haute et ainsi favoriser l’effet chemine´e. L’inte´reˆt d’une isolation partielle coˆte´ local est de
trouver un bon compromis entre l’effet chemine´e qui favorise les transferts thermiques de
l’e´changeur et les transferts parie´taux qui favorisent le confort thermique des occupants.
2.2.5 Flux de chaleur a` travers la paroi en re´gime permanent
Ici nous e´tudions l’influence du confinement sur la puissance dissipe´e par l’e´changeur. Les
re´sultats sont ramene´s sur 1 m line´aire de paroi pour une interpre´tation plus aise´e. Dans la
configuration de plinthe thermique (cf. figure 2.11.(b)), la puissance dissipe´e par l’e´changeur
est note´e Q
′
HX . Les courbes Q˙ = f(∆θm) pour les deux cas e´voque´s sont donne´es figure
2.14 (a). Les re´sultats confirment l’impact positif du syste`me sur les transferts thermiques
au niveau de l’e´changeur de chaleur. Cette ame´lioration des transferts est illustre´e par la
diffe´rence des deux courbes pre´sente´es figure 2.14(a). Pour ∆θm=10°C cette diffe´rence est
faible et le fait de placer l’e´changeur dans la paroi double peau n’entraˆıne pas d’augmenta-
74
tion significative de la puissance dissipe´e due a` l’effet chemine´e. La puissance dissipe´e totale
est d’environ 30 W.ml−1. Cette tendance peut eˆtre inverse´e en isolant la paroi au niveau
de l’e´changeur. Pour ∆θm=20°C la puissance dissipe´e est de 90 W.ml
−1 contre 79 W.ml−1
avec et sans le tirage thermique, soit une augmentation d’environ 14%. Pour ∆θm=40°C la
puissance dissipe´e est de 250 W.ml−1 et 204 W.ml−1 respectivement soit une augmentation
de 22,5%.
Figure 2.14 – Flux de chaleur a` travers le syste`me en fonction de ∆θm a) puissance totale
dissipe´e par l’e´changeur, b) puissance dissipe´e par convection et rayonnement a` travers la
paroi.
De la meˆme manie`re, les diffe´rents flux de chaleur a` travers la paroi sont calcule´s pour
chaque se´rie de mesures et les re´sultats ramene´s sur 1 m de paroi sont pre´sente´s figure 2.14(b).
Les points expe´rimentaux sont plus disperse´s. Toutefois, les re´sultats sont satisfaisants compte
tenu des incertitudes dans le calcul des flux de chaleur. La puissance dissipe´e en sortie e´volue
en fonction de ∆θm e´leve´ a` la puissance 2,28 tandis que les puissances dissipe´es par convection
et rayonnement e´voluent avec ∆θm de manie`re logarithmique. Les re´sultats pre´sente´s tableau
2.2.5 montrent la re´partition du flux de chaleur au sein du syste`me obtenue a` partir des
e´quations pre´ce´dentes ainsi que le pourcentage de rayonnement (Sr = 100.Q˙rad/Q˙HX), le
pourcentage d’augmentation (SE = 100.(Q˙HX − Q˙′HX)/Q˙′HX) et le de´se´quilibre relatif des
re´sultats de´fini par :
SI = (100.(Q˙HX − (Q˙out + Q˙conv + Q˙rad))/Q˙HX (2.12)
Pour ∆θm=10°C, la part de rayonnement obtenue est de 55%. Celle-ci diminue lorsque
∆θm augmente et atteint 37% pour ∆θm=40°C. Le syste`me est donc majoritairement convec-
tif lorsque ∆θm >20°C. Notons que, dans notre expe´rience, les tempe´ratures des parois de
la cellule sont en moyenne de 0.5°C infe´rieure a` la tempe´rature d’air. Dans la configura-
tion e´tudie´e, le syste`me dissipe environ 90 W.m−1 a` partir d’une eau a` 45°C et un retour a`
35°C pour une ambiance a` 20°C. L’isolation de la partie infe´rieure permettrait d’augmenter
75
∆θm Q˙HX Q˙out Q˙conv Q˙rad Q˙
′
HX Sr SE SI
(W.m−1) (W.m−1) (W.m−1) (W.m−1) (W.m−1) (%) (%) (%)
10 33 6 7 18 31 55.5 4.8 4.6
20 90 23 24 45 79 50 13.9 -2.2
30 163.5 55 36.5 73.5 138 45 18.5 -0.9
40 250 102 45 93 204 37 22.5 4
Table 2.3 – Flux de chaleur a` travers la paroi pour diffe´rentes valeurs de ∆θm
plus encore la puissance dissipe´e, au de´triment des transferts par rayonnement. Ces niveaux
de puissance sont supe´rieurs aux plinthes (de meˆme taille que l’e´changeur) disponibles sur
le marche´ en France (environ 55 W.m−1 pour ∆θm=40°C). Dans la partie suivante, nous
e´tudions l’influence du confinement de l’e´changeur sur deux facteurs influenc¸ant le confort
thermique : le gradient thermique vertical ainsi que la tempe´rature radiante.
2.3 Re´sultats expe´rimentaux : mesures sur plusieurs
panneaux
2.3.1 Modification du protocole expe´rimental
Les re´sultats pre´sente´s dans cette partie sont issus d’une deuxie`me se´rie d’expe´rience
mene´e entre novembre 2011 et mars 2012. Les objectifs de cette deuxie`me se´rie sont diffe´rents
et nous avons effectue´ quelques changements au inveau de l’instrumentation et du protocole
expe´rimental. Pour la paroi ventile´e, nous disposions de quatre panneaux de 1.2 m de lar-
geur, raccorde´s en se´rie, et recouvrant la totalite´ d’une paroi de la cellule (cf. figure 2.2 (b)).
Les prototypes ont e´galement e´te´ fournis par la compagnie Gerflor ; ils ont une conception
similaire a` la pre´ce´dente.
Pour comparer les re´sultats, les mesures ont e´galement e´te´ effectue´es avec des e´metteurs
e´lectriques localise´s. Les e´metteurs teste´s sont deux convecteurs d’une puissance nominale
fixe de 500 W et 1000 W , ainsi qu’un panneau rayonnant de 1000 W . La paroi ventile´e a e´te´
teste´e avec une tempe´rature en entre´e variant de 30°C a` 70°C par tranche de 10°C, avec un
de´bit fixe de 230 l.h−1. Tout comme dans la premie`re expe´rience, les mesures ont e´galement
e´te´ re´alise´es en retirant la plaque de se´paration. Les thermocouples ont e´te´ positionne´s au
centre de la pie`ce dans un plan paralle`le au plan forme´ par les panneaux. Les sondes sont
fixe´es sur 4 barres me´talliques cale´es par serrage entre le plafond et le sol. Cinq thermocouples
sont re´partis dans la hauteur sur chacune des barres, soit un total de 20 thermocouples. De
plus, deux sondes pt100 a` globes de 150 mm de diame`tre sont installe´es au centre de la pie`ce.
La tempe´rature mesure´e par les sondes globe est proche de la moyenne entre la tempe´rature
d’air et la tempe´rature radiante.
L’acquisition s’effectue en continu sur une dure´e de 8h. A la fin de la mesure, une image
thermique est prise et le circuit d’eau est e´teint. La cellule se refroidit pendant la nuit et le
lendemain, au de´but d’une nouvelle acquisition, la tempe´rature d’air varie entre 6°C et 10°C
en fonction du jour de l’expe´rience. Le gradient thermique vertical naturellement pre´sent
dans la pie`ce avant la mise en chauffe varie entre 1 K.m−1 et 2 K.m−1. Apre`s la mise en
chauffe, le profil de tempe´rature dans le local e´volue rapidement vers une configuration quasi
76
stationnaire, qui ne de´pend pas des conditions initiales. Sur la figure 2.15, on peut voir
l’e´volution des tempe´ratures d’air mesure´es a` diffe´rentes hauteurs, imme´diatement apre`s la
mise en chauffe, pour Tw,in=30°C et 60°C. On remarque que les tempe´ratures au dessus de
y=1.3m diminuent dans un premier temps, et ope`rent un le´ger rebond, avant de repartir en
hausse. Nous supposons que l’air chaud au niveau du plafond est dans un premier temps
 chasse´  par de l’air plus frais initialement pre´sent dans la lame d’air. Pour Tw,in=30°C,
le gradient thermique initialement pre´sent dans la pie`ce chute d’environ 50% apre`s la mise
en chauffe. Ces re´sultats montrent que la paroi ventile´e impose une certaine structure de
l’e´coulement dans la pie`ce qui limite conside´rablement le gradient thermique. Lors de ces
expe´riences, aucun phe´nome`ne transitoire particulier n’a e´te´ observe´. Les re´sultats pre´sente´s
dans la suite ont e´te´ obtenus lors du re´gime quasi-permanent en moyennant les valeurs sur
15 minutes.
Figure 2.15 – Evolution de la tempe´rature d’air dans le local imme´diatement apre`s la mise
en chauffe, a` diffe´rentes hauteurs, pour a) Tw,in=30°C, b) Tw,in=60°C.
2.3.2 Gradient thermique vertical dans le local
Dans la suite, Ta(y) repre´sente la moyenne des quatre sondes place´es a` la hauteur y dans
le local et T a repre´sente la moyenne de toute les sondes de tempe´rature d’air place´es dans
le local. Les re´sultats ont montre´ que la tempe´rature varie tre`s peu sur une ligne horizontale
situe´e au centre de la pie`ce, quel que soit l’e´metteur conside´re´. La diffe´rence de mesure entre
les sondes place´es a` une meˆme hauteur est infe´rieure a` 0.4°C et aucune tendance ne se de´gage
vis-a`-vis de la tempe´rature de consigne.
Sur la figure 2.16 (a) et (b), on peut voir l’influence de la plaque de se´paration et
de la tempe´rature de consigne sur le profil de Ta(y). L’allure des profils est parfaitement
conserve´e pour les diffe´rentes tempe´ratures de consigne et les re´sultats ont montre´ une ex-
cellente re´pe´tabilite´. Pour Tw,in=30°C, le gradient thermique vertical dans la pie`ce est de 0.4
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K.m−1 dans les deux cas, ce qui correspond a` une valeur assez faible. Pour Tw,in ≥40°C,
on observe une augmentation du gradient vertical due au confinement de l’e´changeur. Pour
Tw,in=40°C, le gradient thermique est de 0.46 K.m
−1 sans confinement et 0.65 K.m−1 avec
confinement, soit une augmentation relative de 42%. Pour Tw,in=70°C, cette augmentation
est de 60%, le gradient thermique atteint alors un maximum de 1.54 K.m−1, contre 0.96
K.m−1 sans confinement.
Figure 2.16 – a) Profil de tempe´rature vertical dans la cellule avec la paroi ventile´e, pour
diffe´rentes valeurs de Tw,in, a) avec la plaque de se´paration, b) sans la plaque de se´paration.
Si l’on se re´fe`re aux re´sultats obtenus pre´ce´dement, pour Tw,in=30°C, la totalite´ de la
chaleur est dissipe´e a` travers la paroi de se´paration dont 80% sur le premier me`tre de hau-
teur. L’augmentation du gradient thermique semble eˆtre directement lie´e a` la part de chaleur
dissipe´e en partie haute de la pie`ce, ce qui paraˆıt cohe´rent. Avec la plaque de se´paration,
les profils pre´sentent une syme´trie centrale avec un fort gradient de tempe´rature en partie
haute et en partie basse du local. On peut conside´rer que l’air du local est le´ge`rement stratifie´
avec la pre´sence d’un thermocline situe´ a` mi-hauteur de la pie`ce. En retirant la plaque de
se´paration, on retrouve un gradient thermique plus important au niveau du sol ; cependant le
profil est line´aire a` partir de y=70 cm et varie peu avec la tempe´rature de consigne. Puisque
la gradient thermique maximal varie peu entre les deux configurations, le confinement de
l’e´changeur a pour effet d’augmenter le parame`tre de stratification. Dans les deux cas, on
remarque que les courbes se croisent en un point, et que le confinement de l’e´changeur a pour
effet d’augmenter la hauteur de ce point.
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Figure 2.17 – a) Gradient thermique dans la cellule en fonction de la tempe´rature de
consigne, avec et sans confinement de l’e´changeur, b) profil de tempe´rature vertical obtenu
avec les e´metteurs localise´s.
Sur la figure 2.17 (a), on voit que le gradient thermique varie line´airement avec la
tempe´rature de consigne. Avec les e´metteurs e´lectriques localise´s, les gradients de tempe´ratures
sont nettement plus importants qu’avec la paroi ventile´e (cf. figure 2.17.(b)). Le panache ther-
mique issu de la source chaude est directement propulse´ vers le plafond, et les gradients de
tempe´rature atteignent 3 K.m−1 avec le convecteur 1000 W . Avec le panneau rayonnant,
ce gradient est de 2.3 K.m−1. Les re´sultats issus des deux expe´riences sugge`rent que la
tempe´rature exte´rieure a peu d’influence sur ces re´sultats. Le convecteur de 500 W entraine
un gradient de 1.73 K.m−1.
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Figure 2.18 – a) Gradient Pied/Teˆte mesure´ avec diffe´rents e´metteurs, b) diffe´rence entre
la tempe´rature globe moyenne et la tempe´rature d’air moyenne mesure´e a` y=1.3m, pour
diffe´rents e´metteurs.
La figure 2.18.(a) pre´sente la valeur du gradient Pied/Teˆte mesure´e avec les diffe´rents
e´metteurs (PVx pour la paroi ventile´e avec Tw,in=x°C ; PR pour le panneau rayonnant et
Cv500 ou Cv1000 pour le convecteur de 500 W et 1000 W respectivement). En reprenant
la courbe des insatisfaits fournie en annexe B, on peut affirmer que le gradient thermique
engendre´ par la paroi ventile´e est suffisemment faible pour ne pas entrainer d’insatisfaits
supple´mentaires, tant que Tw,in ≤60°C. Pour Tw,in=70°C, ce pourcentage serait d’environ
2%. En revanche, les e´metteurs localise´s entrainent un gradient important qui se re´perctute
sur le confort thermique. Avec un ∆T de 4°C, le pourcentage d’insatisfait supple´mentaires
serait de 10%. Pour le convecteur e´lectrique 1000 W , l’e´cart de tempe´rature est de 7°C,
entrainant un pourcentage d’insatisfaits supe´rieur a` 40%. De plus, la comparaison entre le
convecteur et le panneau rayonnant de meˆme puissance montre que les transferts par rayonne-
ment permettent de limiter le gradient de tempe´rature vertical, ce qui rejoint les observations
de l’e´tude bibliographique.
2.3.3 Tempe´rature radiante
Nous nous inte´ressons ici aux tempe´ratures mesure´es par les sondes globes. Dans la suite,
T g repre´sente la moyenne des tempe´ratures mesure´es par les deux sondes globes dispose´es
dans la pie`ce. La tempe´rature mesure´e par ces dernie`res est une valeur proche de la moyenne
entre la tempe´rature radiante moyenne et la tempe´rature d’air. Les re´sultats pre´sente´s fi-
gure 2.18.(b) montrent que la tempe´rature mesure´e par les sondes globes est supe´rieure a`
la tempe´rature d’air lorsque Tw,in ≤50°C. Le fait de promouvoir les transferts convectifs
par l’ajout de la plaque de se´paration entraine une le´ge`re diminution de la tempe´rature ra-
diante. Cette diminution, de l’ordre de 0.1°C, est ne´anmoins trop faible pour conclure sur
une diminution du confort. Il est de plus clair que la tempe´rature radiante diminue lorsque
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la tempe´rature de consigne augmente. La` encore, ces observations rejoignent les pre´ce´dentes
e´tudes et montrent que le chauffage basse tempe´rature est be´ne´fique pour le confort. Pour
les e´metteurs localise´s, le diffe´rentiel de tempe´rature est plus important et la tempe´rature
d’air est supe´rieure a` la tempe´rature radiante. Pour une puissance dissipe´e e´quivalente, le
panneau rayonnant permet de re´duire l’e´cart de tempe´rature de 2°C a` 0.8°C, par rapport
au convecteur. En supposant que les sondes globes indiquent la valeur de la tempe´rature
ope´rative, la tempe´rature d’air pourrait eˆtre diminue´e de 1°C a` 2.5°C en utilisant la paroi
ventile´e, plutoˆt qu’un e´metteur e´lectrique localise´ classique, avec un confort e´quivalent. Ces
re´sultats ont ne´anmoins e´te´ obtenus dans des conditions particulie`res, sans renouvellement
d’air. Dans la partie suivante, nous e´tudions l’influence de la ventilation sur les re´sultats.
2.3.4 Influence de la ventilation
La cellule est e´quipe´e d’un dispositif de renouvellement d’air re´glable. La sortie d’air
est situe´e en partie haute de la pie`ce, au dessus de la porte d’entre´e. L’entre´e d’air se fait
par infiltration au niveau du mur oppose´. Nous avons teste´ quatre de´bits de renouvellement
d’air. La valeur du de´bit a e´te´ mesure´e a` l’aide de quatre ane´mome`tres unidirectionnels place´s
dans la section de passage de la bouche de sortie d’air. Les de´bits teste´s sont 0.11, 0.54, 2.1
et 3.2 vol.h−1. La figure 2.19 pre´sente le gradient Pied/Teˆte pour diffe´rents e´metteurs et
diffe´rents de´bits de renouvellement d’air. Les expe´riences effectue´es avec la paroi ventile´e
montrent que le renouvellement d’air n’a pas de conse´quences significatives sur le gradient
Pied/Teˆte. En revanche, la ventilation a pour effet de diminuer le gradient vertical observe´
avec les e´metteurs localise´s e´lectriques. On remarque de plus qu’il n’y a pas de tendance claire
concernant l’influence de la valeur du de´bit massique d’air. Le fait de renouveller l’air entraine
une re´duction significative du gradient vertical, quelle que soit la valeur du de´bit teste´e. Cette
re´duction est de 55% avec le convecteur e´lectrique 1000 W , 30% avec le convecteur e´lectrique
500 W et 25% avec le panneau rayonnant. Sur l’ensemble des expe´riences, la ventilation a
pour effet de diminuer le gradient thermique lorsque celui-ci de´passe une certaine valeur,
environ e´gale a` 1.5 K.m−1.
Figure 2.19 – Gradient Pied/Teˆte pour diffe´rents e´metteurs de chaleur et diffe´rents taux de
renouvellement d’air.
Concernant les tempe´ratures mesure´es par les sondes globes, les re´sultats pre´sente´s figure
2.20 sont mitige´s. Il y a deux tendances inverses pour les e´metteurs localise´s et re´partis. Pour
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les e´metteurs localise´s e´lectriques, la ventilation a pour effet de re´duire l’e´cart entre T g et
Ta. De plus, on observe une rupture des tendances lorsque le de´bit d’air est e´leve´, avec le
convecteur 500 W et le panneau rayonnant. Avec la paroi ventile´e, on observe le re´sultat
inverse. Cela s’explique par la modification locale du champs de tempe´rature provoque´e par
les courants d’air. La ventilation a pour effet de diminuer la tempe´rature d’air mesure´e a`
y=1.3 m sans influencer significativement le gradient vertical total dans la pie`ce.
Figure 2.20 – Diffe´rence entre la tempe´rature moyenne de l’air dans la cellule et la
tempe´rature mesure´e par les sondes globes.
Figure 2.21 – Puissance dissipe´e par un me`tre de paroi ventile´e dans l’expe´rience avec
plusieurs panneaux.
La figure 2.21 pre´sente la puissance dissipe´e par la paroi ventile´e dans cette deuxie`me
se´rie d’expe´rience, en fonction de ∆θm. Les valeurs obtenues sont plus faibles que lors de la
82
premie`re expe´rience. Cela s’explique par les dimensions de l’e´changeur de chaleur qui, dans
la deuxie`me expe´rience, est plus e´loigne´ d’un e´changeur optimal (la distance entre ailettes est
de 15 mm ce qui re´duit conside´rablement la surface de transfert par rapport aux e´changeurs
utilise´s sur le premier prototype). Bien que la ventilation provoque un changement du champ
de tempe´rature dans la pie`ce, la puissance dissipe´e totale semble peu perturbe´e. Nous avons
enregistre´ un e´cart relatif maximal de 8.5% entre les re´sultats expe´rimentaux et la courbe
de tendance, pour Tw,in=30°C et un taux de renouvellement d’air de 0.54 vol.h
−1. A cette
tempe´rature, l’incertitude sur les re´sultats est maximale et nous concluons qu’il n’y a pas
d’influence notable sur la puissance du fait de la ventilation.
2.4 Conclusion sur l’e´tude expe´rimentale
Le fait de placer l’e´changeur de chaleur dans un canal vertical a plusieurs conse´quences :
– L’augmentation des transferts convectifs, et donc, du rendement au niveau de la pro-
duction de chaleur. L’augmentation relative de la puissance dissipe´e totale est d’environ
14% pour ∆θm=20°C.
– Une re´partition plus homoge`ne de la tempe´rature de surface. Cette ame´lioration reste
ne´anmoins marginale vis-a`-vis du confort thermique.
– L’augmentation du gradient thermique vertical dans le local. Cette augmentation se pro-
duit de`s que la tempe´rature de l’air de´charge´ en sortie est supe´rieure a` la tempe´rature de
l’air ambiant. Pour ∆θm=10°C, l’augmentation du gradient est nulle. Pour ∆θm=40°C,
le gradient augmente de 50%, en passant de 0.78 K.m−1 a` 1.2 K.m−1.
– Une diminution de la tempe´rature radiante, compare´e a` la tempe´rature d’air. Ceci n’est
pas e´tonnant dans la mesure ou` seule la part convective de la puissance dissipe´e est
ame´liore´e par l’effet chemine´e.
Finalement, l’effet chemine´e permet d’ame´liorer le rendement au niveau de la production
de chaleur, et de diminuer le temps de re´ponse de l’e´metteur, au de´triment du confort ther-
mique de l’occupant. Utilise´ a` basse tempe´rature, l’effet chemine´e ne de´grade pas le confort,
mais il n’est pas suffisant pour augmenter significativement la puissance dissipe´e. Cette ten-
dance peut-eˆtre inverse´e en isolant totalement la plaque de se´paration. Dans ce cas, l’air
chaud serait directement de´charge´e en haut du local, sans avoir e´te´ refroidi, et provoquerait
une augmentation du gradient thermique, une diminution de la tempe´rature radiante, donc
une de´gradation du confort et un surplus de consommation. Toute la proble´matique consiste
donc a` trouver le bon compromis entre la puissance dissipe´e totale et le confort thermique
ge´ne´re´ par la paroi ventile´e. En ajoutant le fait que les pertes par transmission seront certai-
nement plus e´leve´es lorsque l’e´changeur est confine´ dans la double peau, la possibilite´ de faire
des e´conomies en utilisant l’effet chemine´e sur toute la hauteur du mur est loin d’eˆtre assure´e.
Ne´anmoins, le confinement de l’e´changeur offre des perspectives inte´ressantes. Nous avons
de´ja` cite´ dans le premier chapitre, l’inte´reˆt de fournir la surface murale de´finitive en meˆme
temps que l’isolation et l’e´mission de chaleur. Ensuite, les de´bits volumiques d’air a` travers la
paroi varient entre 0.32 et 0.88 vol.h−1. En conside´rant que plusieurs me`tres de parois seront
installe´s dans une pie`ce, le de´bit d’air total a` travers les parois atteindrait plusieurs volumes
par heure. Ces de´bits relativement importants permettent d’envisager des solutions de fil-
tration, ce qui aurait un impact positif sur la qualite´ de l’air inte´rieur. Enfin, d’autres voies
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d’ame´lioration d’odre esthe´tique sont possibles telles que l’inte´gration de lumie`res artificielles
au sein de la paroi. Une autre fonction pouvant eˆtre assure´e par le syste`me est l’isolation
acoustique des cloisons des logements collectifs, en remplac¸ant la couche d’isolant par une
matie`re pre´vue a` cet effet.
Pour ces raisons, les dimensions de la paroi ventile´e (lame d’air + e´changeur) peuvent
eˆtre optimise´es afin d’offrir les meilleures performances possibles en fonctionnement nominal.
Etant donne´s les nombreux degre´s de liberte´s de la paroi, une de´marche d’optimisation base´e
sur des expe´riences est difficilement envisageable. Les re´sultats expe´rimentaux montrent que
les valeurs moyenne´es dans un plan (x, z) obe´issent a` des lois bien de´finies, qui se conservent
quelles que soient les conditions en entre´e de l’e´changeur. C’est pourquoi l’e´tablissement d’un
mode`le the´orique, base´ sur une approche moyenne de l’e´coulement, est envisageable. Cepen-
dant l’e´tablissement d’un mode`le the´orique se heurte a` plusieurs difficulte´s :
– Les conditions limites en pression et en tempe´rature adapte´es au niveau des ouvertures.
– L’e´valuation des coefficients de transferts convectifs dans la lame d’air et au niveau de
l’e´changeur.
– L’e´valuation des forces de friction et de gravite´ dans la lame d’air.
Pour les conditions limites au niveau des ouvertures, les expe´riences avec la ventilation
sugge`rent qu’un mode`le analogique peut eˆtre e´tabli, sans mode´liser l’e´coulement d’air dans le
local, simplement en imposant le gradient thermique et la pression statique a` l’entre´e et la sor-
tie. Pour le choix des corre´lations, l’instrumentation ne nous permet pas d’e´valuer pre´cise´ment
la structure de l’e´coulement. Or nous estimons que le comportement de l’e´coulement, a`
l’inte´rieur de la paroi ventile´e, constitue le principal verrou scientifique entravant la mode´lisation
du syste`me. C’est donc sur cet aspect que nous nous concentrons dans le chapitre suivant,
dans lequel nous avons mis en place une nouvelle expe´rience. Les travaux qui suivent ont e´te´
mene´s en vue de mieux comprendre les causes et les conse´quences des phe´nome`nes tridimen-
sionnels observe´s dans les canaux verticaux de la paroi ventile´e.
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Chapitre 3
Analyse de la cine´matique de
l’e´coulement en conditions controˆle´es
Dans la pre´ce´dente expe´rience, les facteurs influents sont trop nombreux, et l’instrumen-
tation n’est pas assez pre´cise, pour e´valuer pre´cise´ment la structure de l’e´coulement et les
conse´quences des phe´nome`nes 3D sur le tirage thermique. Nous avons donc reconside´re´ le
proble`me, en e´liminant un maximum de degre´s de liberte´, afin d’e´tudier plus pre´cise´ment la
cine´matique de l’e´coulement dans une configuration proche de la notre. Dans ce chapitre,
nous e´tudions la convection naturelle ge´ne´re´e par une source de chaleur re´partie a` l’entre´e
d’un canal vertical. Cette configuration acade´mique a de´ja` e´te´ e´tudie´e nume´riquement par
Haaland [79] avec des parois adiabatiques ( chimney problem ). Les auteurs ont fourni
des solutions dans le cas d’un e´coulement laminaire bidimensionnel. Nous proposons dans
ce chapitre de comple´ter leur e´tude, d’une part en l’e´tendant au cas d’un canal avec une
condition limite du troisie`me type impose´e sur l’une des parois, comme c’est le cas avec la
paroi ventile´e, et d’autre part en e´tudiant expe´rimentalement les causes et les conse´quences
des phe´nome`nes 3D sur le tirage thermique. Ces donne´es nous permettront de mieux com-
prendre les phe´nome`nes thermoconvectifs dans le canal en faisant abstraction des nombreuses
variables que comporte la paroi ventile´e.
3.1 Analyse the´orique d’une chemine´e ide´ale
3.1.1 Pre´sentation et adimensionnement du proble`me
Le proble`me e´tudie´ dans ce chapitre est sche´matise´ figure 3.1. Conside´rons un canal
vertical forme´ par deux plaques paralle`les de largeur infinie, de hauteur H et d’e´paisseur b.
Les parties hautes et basses du canal sont ouvertes sur un re´servoir d’air infini a` tempe´rature
homoge`ne T∞. La paroi de gauche est adiabatique tandis que celle de droite est soumise a`
des conditions limites du 3e type, la tempe´rature d’e´change e´tant la tempe´rature ambiante
T∞.
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Figure 3.1 – Repre´sentation sche´matique du proble`me simplifie´
Un flux de chaleur q˙ (W.m−2) est  insuﬄe´  a` l’air en partie basse de manie`re non
intrusive. La chaleur est homoge`nement re´partie dans l’e´paisseur b du canal au niveau de
l’entre´e, sans provoquer de pertes de charges. Dans tout le chapitre, nous effectuons les
calculs pour un canal de 1 m dans la direction z. Le flux de chaleur total dissipe´ en partie
basse du canal est donc e´gal a` q˙ ·b (W ). Imme´diatement apre`s l’entre´e, l’air est a` tempe´rature
Tmax supe´rieure a` T∞, puis remonte le long du canal en ce´dant de la chaleur vers la paroi
non isole´e avant de ressortir en partie haute avec une tempe´rature note´e Tout comprise entre
T∞ et Tmax. La tempe´rature d’air moyenne dans le canal est note´e T . La conservation de
l’e´nergie thermique au niveau de l’entre´e s’e´crit :
q˙ = ρ · Cp
∫ b
0
v(x) · (T (x)− T∞)dx (3.1)
En conside´rant que le flux est homoge`nement re´parti a` l’entre´e, et que la vitesse a un
profil plat, la relation se simplifie par :
q˙ = ρ · Cp · V · (Tmax − T∞) (3.2)
Ou` V est la vitesse moyenne ascensionnelle dans la direction y.
Dans le cas d’un canal adiabatique, nous avons l’e´galite´ T = Tmax. Nous pouvons donc
conside´rer le proble`me de deux manie`res diffe´rentes. Soit nous imposons un flux de chaleur q˙,
soit nous imposons la diffe´rence de tempe´rature d’air a` l’entre´e du canal (Tmax − T∞). Cette
dernie`re approche est plus approprie´e dans le plupart des calculs applique´s aux baˆtiments
comme la ventilation passive a` l’aide d’une chemine´e. Cependant l’expe´rience que nous avons
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mise en place fonctionne sur la base d’une injection de flux. C’est donc cette approche que
nous allons de´velopper dans la suite.
En conside´rant que l’e´coulement est laminaire, bidimensionnel, en utilisant l’approxima-
tion de Boussinesq, et en fixant la pression a` l’infinie e´gale a` la pression statique a` T = T∞,
les e´quations de conservation s’e´crivent :
Conservation de la masse :
∂u
∂x
=
∂v
∂y
(3.3)
Conservation de la quantite´ de mouvement sur l’axe y :
u · ∂u
∂x
+ v · ∂u
∂y
= ν · ∂
2v
∂x2
+ g · β · (T − T∞) (3.4)
Conservation de l’e´nergie :
u · ∂T
∂x
+ v · ∂T
∂y
= α · ∂
2T
∂x2
(3.5)
Ces e´quations sont adimensionne´es de la manie`re suivante :
X = x/b Y = y/H U = u/V · (H/b) V = v/V θ = (T − T∞)/∆T ∗
Ou` V est la vitesse moyenne de l’air dans la direction y et le terme ∆T ∗ de´signe la
diffe´rence de tempe´rature caracte´ristique calcule´e a` partir de V :
∆T ∗ = q˙/(V · ρ · Cp) (3.6)
Apre`s re´injection dans les e´quations de conservation, les groupes adimensionnels e´mergeant
de cette e´tude sont les parame`tres G et M (nous reprenons la notation de [79]), ainsi que le
nombre de Prandtl (Pr = ν/α).
G =
(
g · β · q˙ · b4
ν3 · ρ · Cp
)1/2
· b
H
(3.7)
et
M =
V · b2
ν ·H = Reb ·
b
H
(3.8)
Lorsque la diffe´rence de tempe´rature (∆Tmax = Tmax − T∞) est impose´e, plutoˆt que le
flux de chaleur, le groupe adimensionnel e´mergeant est le nombre de Grashof modifie´ de´fini
par :
Gr+b =
g · β ·∆T · b3
ν2
· b
H
(3.9)
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En reprenant la conservation de l’e´nergie 3.6, nous avons la relation suivante, liant les
parame`tres M , G et Gr+b :
Gr+b =
G2
M
(3.10)
Pour les conditions limites au niveau des parois, nous conside´rons le cas se rapprochant
le plus de la paroi ventile´e. La paroi de gauche est parfaitement isole´e tandis que celle de
droite est soumise a` des conditions limites de Robin :
x = 0 : λ · ∂T/∂x = 0 (3.11)
x = b : −λ · ∂T/∂x = h · (T − T∞) (3.12)
Ou` h est un coefficient impose´, il ne doit pas eˆtre confondu avec le coefficient de trans-
fert par convection a` l’inte´rieur du canal que nous noterons hc. Ainsi, un nouveau groupe
adimensionnel apparait au niveau de la condition limite 3.12. Il s’agit du nombre de Biot :
Bi =
h · b
λ
(3.13)
Dans la suite, nous e´tablissons des solutions analytiques approche´es de la fonction M =
f(G) qui nous servirons de re´fe´rence pour la comparaison avec les re´sultats expe´rimentaux.
3.1.2 Analyse d’e´chelle
L’analyse d’e´chelle permet d’obtenir un maximum d’informations avec un minimum d’ef-
forts. Notons δ et δT l’e´paisseur des couches limites visqueuse et thermique respecivement et
re´injectons ces expressions dans les e´quations 3.3, 3.4 et 3.5.
Conservation de la masse :
u
δ
∼ v
H
⇒ u ∼ v · δ
H
(3.14)
En re´injectant ce re´sultat dans l’e´quation de conservation de la quantite´ de mouvement
on a :
v2
H︸︷︷︸
inertie
∼ ν · v
δ2︸ ︷︷ ︸
friction
; g · β · (T − T∞)︸ ︷︷ ︸
gravite
(3.15)
Conservation de l’e´nergie :
v · ∆T
δT︸ ︷︷ ︸
convection
∼ α · ∆T
δ2T︸ ︷︷ ︸
conduction
(3.16)
Nous pouvons de plus ajouter les relations e´videntes :
T ∼ T (3.17)
v ∼ V (3.18)
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Le canal n’e´tant pas isole´, une partie de la chaleur traverse la paroi de droite. Notons q˙p
ce flux de chaleur, la conservation d’e´nergie entre l’entre´e et la sortie du canal devient :
q˙ · b = V · ρ · Cp · b · (Tout − T∞) + q˙p ·H (3.19)
Le flux de chaleur q˙p est inconnu. En introduisant le coefficient de transfert par convection
global h (W.m−2.K−1) sur la paroi, et base´ sur la tempe´rature moyenne de l’e´coulement T ,
on a :
q˙p = h · (T − T∞) (3.20)
Le coefficient h posse`de deux composantes en se´rie qui sont lie´es aux coefficients de trans-
fert par convection hc a` l’inte´rieur du canal, ainsi que le coefficient h impose´ dans les condi-
tions limites :
(h)−1 = (hc)−1 + (h)−1 (3.21)
Conside´rons le cas ge´ne´ral dans lequel Bi est diffe´rent de ze´ro. Les ordres de grandeur
de hc et de Tout de´pendent du cas limite conside´re´ pour G et Pr. Notons Le la longueur
d’e´tablissement dynamique et LT la longueur d’e´tablissement thermique dans le canal. Nous
pouvons distinguer quatre cas limites de´pendants de G et Pr qui sont pre´sente´s figure 3.2
(les profils correspondent a` un canal syme´trique cependant les valeurs limites sont les meˆmes).
Figure 3.2 – Profils de vitesse et de tempe´rature pour quatre cas limites de´pendants de G
et Pr
Cas a :
G→ 0 + (Pr ∼ 1 ⊕ Pr << 1) ⇒ Tout → T∞ (3.22)
L’e´coulement est pleinement de´veloppe´ dans le canal (Le << H), les forces de gravite´ sont
contrebalance´es par les forces de friction. Les couches limites thermiques se joignent proches
de l’entre´e et l’e´coulement est e´galement  thermiquement  pleinement de´veloppe´ dans la
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majorite´ du canal (LT << H). Dans ce cas nous avons δ ∼ δT ∼ b.
Cas b :
G→ 0 + Pr →∞ ⇒ Tout → Tmax (3.23)
Nous avons toujours (Le << H) mais la valeur de Pr est trop e´leve´e pour que les couches
limites thermiques se rencontrent (δT << b). Le fluide sort du canal avec une tempe´rature
proche de Tmax.
Cas c :
G→∞ + Pr ∼ 1 ⊕ Pr →∞ ⇒ Tout → Tmax (3.24)
L’e´coulement n’a pas le temps de se de´velopper au sein du canal (δ << b), les forces de
gravite´ sont contrebalance´es par les forces d’inertie. Il en va de meˆme pour les couches limites
thermiques (δT << b).
Cas d :
G→∞ + Pr → 0 ⇒ Tout → T∞ (3.25)
Ce dernier cas peut eˆtre utile pour l’e´tude des me´taux liquides. L’e´coulement n’a pas le
temps de se de´velopper au sein du canal, les forces de gravite´ sont contrebalance´es par les
forces d’inertie. Cependant la valeur de Pr est tre`s faible et l’e´coulement est  thermique-
ment  pleinement de´veloppe´ dans la majorite´ du canal.
Nous nous inte´ressons au cas ou` le fluide est de l’air (Pr ∼ 1). Pour les faibles valeurs de
G (cas (a) de la figure 3.2), la limite tend vers une dissipation totale de la chaleur a` travers la
paroi de droite. Dans ce cas la tempe´rature en sortie est proche de la tempe´rature moyenne
et tendent toutes deux vers la tempe´rature ambiante. Pour ce cas limite nous avons donc :
T ∼ Tout (3.26)
En repportant cette relation dans 3.19 et en re´injectant l’expression obtenue dans la
relation 3.15, nous obtenons la relation d’e´quivalence :
ν · V
b2
∼ g · β · q˙ · b
V · ρ · Ca · b+ h ·H
(3.27)
Nous faisons ensuite apparaitre les parame`tres M , G, Pr ainsi que le nombre de Nusselt
global base´ sur l’e´paisseur du canal b (Nub = h · b/λ) :
V
2 · b4
ν2 ·H2 +
V · b2
ν ·H ·
λ
ν · ρ · Ca ·
h · b
λ
∼ g · β · q˙ · b
6
ρ · Ca · ν3 ·H2 (3.28)
Puis
M2 +M · Nub
Pr
∼ G2 (3.29)
Avec
Nub =
h · b
λ
=
(
λ
hc · b +
λ
h · b
)−1
=
(
1
Nub
+
1
Bi
)−1
(3.30)
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L’e´quation 3.29 peut eˆtre re´solue en conservant la relation d’e´quivalence. M ne peut pas
eˆtre ne´gatif et la seul racine permettant une relation d’e´quivalence physiquement possible
est :
M ∼
√(
Nub
Pr
)2
+G2 − Nub
Pr
(3.31)
Dans la relation 3.31, seule la valeur de Nub est inconnue. En remarquant que hc ∼ λ/δT ,
et que pour la limite G→ 0, on a δT ∼ b, alors nous avons ne´cessairement Nub ∼ 1. Lorsque
Bi tend vers 0, Nub tend e´galement vers 0 et on retrouve la relation d’e´quivalence M ∼ G.
Conside´rons maintenant le cas des grandes valeurs de G, pour lesquelles la gravite´ est
contrebalance´e par l’inertie (cas c). En repartant des e´quations de de´part, nous avons la
relation d’e´quivalence :
v2
H
∼ g · β · (T − T∞) (3.32)
Cette fois-ci, la limite tend vers une e´vacuation totale de la chaleur en sortie du canal.
Dans ce cas, la tempe´rature moyenne T ainsi que la tempe´rature de sortie Tout tendent vers
Tmax. En suivant les meˆmes e´tapes que pre´ce´demment, on retrouve une e´quation similaire a`
3.29 :
M3 +M2 · Nub
Pr
∼ G2 (3.33)
Cette e´quation du troisie`me degre´ peut eˆtre re´solue pour les faibles valeurs de Pr. Pour
Pr ∼ 1, le terme en M2 disparait de la relation d’e´quivalence lorsque G tend vers l’infini et
nous retrouvons la relation simplifie´e :
M ∼ G2/3 (3.34)
Ce re´sultat illustre le fait que les transferts de chaleur du canal vers la paroi peuvent eˆtre
ne´glige´s pour les grandes valeurs de G. Les re´lations e´tablies nous informent sur les ordres
de grandeur et des solutions exactes peuvent eˆtre de´rive´es dans le cas particulier ou` Bi = 0.
3.1.3 Solutions particulie`res
Lorsque le canal est adiabatique, nous pouvons obtenir des solutions analytiques ap-
proche´es des cas limites en simplifiant les e´quations de de´part. Dans la partie e´tablie de
l’e´coulement, la vitesse du fluide est inde´pendante de la position y et la composante de la
vitesse selon x est nulle :
∂v
∂y
= u = 0 (3.35)
De plus, la tempe´rature est homoge`ne dans le canal, nous avons donc l’e´galite´ :(T −T∞ =
T − T∞). L’e´quation de conservation de la quantite´ de mouvement est donc re´duite a` :
ν · ∂
2v
∂x2
+ g · β · (T − T∞) = 0 (3.36)
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En combinant cette e´quation avec 3.2 on obtient une e´quation diffe´rentielle du 1er ordre
facilement inte´grable :
ν · ∂
2v
∂x2
+
g · β · q˙
V · ρ · Ca
= 0⇒ v(x) = − g · β · q˙
V · ρ · Ca · ν
· x
2
2
+ C1 · x+ C2 (3.37)
Les constantes d’inte´gration C1 et C2 sont de´termine´es par les conditions limites v(0) =
v(b) = 0.
C2 = 0; C1 =
g · β · q˙ · b
2 · ν · V · ρ · Ca
→ v(x) = g · β · q˙ · b
2 · ν · V · ρ · Ca
(
x− x
2
b
)
(3.38)
La vitesse a un profil parabolique ; il s’agit de l’e´coulement de Poiseuille. Puisque nous
connaissons l’expression de la vitesse dans la direction x, nous pouvons calculer la vitesse
moyenne en inte´grant 3.38 de 0 a` b :
V =
∫ b
0
v(x)dx =
1
12
· g · β · q˙ · b
2
V · ρ · Ca · ν
(3.39)
Faisons maintenant apparaitre les parame`tres M et G.
(
V · b
ν
)2
=
1
12
· g · β · q˙ · b
4
ν3 · ρ · Ca → Reb ·
b
H
=
1√
12
·
(
g · β · q˙ · b4
ν3 · ρ · Ca
)1/2
· b
H
(3.40)
Finalement
M =
1√
12
·G (3.41)
Lorsqu’on ne´glige les forces de friction, nous pouvons e´tablir une solution analytique
approche´e en supposant un profil de vitesse plat, invariant dans la direction y et nul dans la
direction x. Dans ce cas, la totalite´ du travail des forces de gravite´ est convertie en e´nergie
cine´tique et l’e´quation de conservation de quantite´ de mouvement est re´duite a` :
1
2
· V 2 = g · β ·∆T ·H (3.42)
Puis, apre`s simplifications :
M =
3
√
2 ·G2/3 (3.43)
Nous re´injectons ensuite ces solutions dans le cas plus ge´ne´ral ou` Bi 6= 0 :
lim
G→0
M =
1√
12
·
√(Nub
Pr
)2
+G2 − Nub
Pr
 (3.44)
lim
G→∞
M =
3
√
2 ·G2/3 (3.45)
Ces solutions sont pre´sente´es figure 3.3 pour diffe´rentes valeurs de Pr en posant Nub = 1.
Lorsque Bi=0 (canal adiabatique), les limites sont inde´pendantes de la valeur de Pr. Lorsque
Bi tend vers l’infini (tempe´rature impose´e), la courbe M = f(G) subit une  cassure  vers
le bas traduisant une diminution du de´bit massique dans le canal. Cette cassure se produit
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pour une certaine valeur de G de´pendante de Pr. La zone en bleu sur la figure 3.3 repre´sente
l’ensemble des cas ou` Pr=1 et 0 < Bi <∞.
Figure 3.3 – M en fonction de G pour
A partir des cas limites 3.44 et 3.45, nous pouvons obtenir une solution approche´e de la
fonction M = f(G,Pr) sur une gamme comple`te de G en utilisant la me´thode de Churchill
et Usagi [48] :
M '

 1√
12
·
√(Nub
Pr
)2
+G2 − Nub
Pr
m + ( 3√2 ·G2/3)m

1
m
(3.46)
Pour un canal adiabatique, cette relation est re´duite a` :
M '
{(
G√
12
)m
+
(
3
√
2 ·G2/3
)m} 1m
(3.47)
Pour Bi 6= 0, la valeur du nombre de Nusselt a` l’inte´rieur du canal (Nub), dans la limite
G → 0, est inconnue. Pour la de´terminer, nous avons re´solu les e´quations de conservation a`
l’aide d’une me´thode nume´rique par volumes finis que nous pre´sentons dans la partie suivante.
3.1.4 Analyse nume´rique
 Pre´sentation du mode`le
Un mode`le nume´rique 2D du proble`me a e´te´ e´tabli sous Ansys CFX afin de valider la
pre´ce´dente analyse. Le domaine est forme´ uniquement par l’air dans le canal. Les conditions
limites correspondent au cas ide´al de´crit pre´ce´demment. Des conditions d’ouvertures a` pres-
sion atmosphe´rique sont impose´es a` l’entre´e et a` la sortie. L’option  entrainement  permet
de ne pas spe´cifier la direction de l’e´coulement. A la place, le solver calcule localement la di-
rection en se basant sur le champ de vitesse a` proximite´. Lorsque l’e´coulement entre dans le
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domaine, la pression est prise e´gale a` la pression totale base´e sur les composantes normales de
la vitesse. Lorsque l’e´coulement quitte le domaine, l’e´coulement est a` pression atmosphe´rique.
Pour ces simulations, nous avons utilise´ un mode`le a` ze´ro e´quation avec un sche´ma  high
resolution .
L’approximation de Boussinesq est utilise´e avec une tempe´rature ambiante de re´fe´rence
e´gale a` 20°C. Le logiciel Ansys CFX est un code commercial fonctionnant sur une e´chelle de
longueur re´elle. De ce fait, nous avons duˆ changer les dimensions du canal afin de balayer une
gamme du nombre G la plus large possible. Le flux de chaleur injecte´ en entre´e varie entre
100 W.m−2 et 10000 W.m−2, la hauteur du canal est fixe´e a` 50 cm, le ratio du canal b/H
varie entre 0.02 et 0.2, ce qui correspond a` un nombre G variant de 0.2 a` 14000. Ces valeurs
permettent de restreindre la gamme de tempe´rature vis-a`-vis de l’hypothe`se de Boussinesq.
Pour la discre´tisation spatiale, nous avons opte´ pour un maillage destructure´ compose´
par une majorite´ de te´trae`dres et un raffinement compose´ d’hexae`dres proche des parois. Les
re´sultats sont tre`s sensibles vis-a`-vis de la taille des mailles au niveau de l’entre´e, la` ou` se
produit la ge´ne´ration de chaleur. C’est pourquoi le maillage destructure´ a e´te´ retenu car il
permet d’affiner les e´le´ments localement et ainsi de limiter le temps de calcul. Apre`s une
analyse de sensibilite´, la taille maximale retenue pour les e´le´ments dans le canal varie de
0.3 mm a` 3 mm pour b variant de 5 mm a` 10 cm. Au niveau de l’entre´e, les mailles sont
trois fois plus petites pour limiter l’erreur sur le flux injecte´. Diffe´rentes e´tapes de l’analyse
de sensibilite´ sont pre´sente´es figure 3.4. Avec des re´sidus fixe´s a` 10−5, la diffe´rence entre le
maillage (c) et (d) est infe´rieure a` 0.3% au niveau du de´bit massique d’air dans le canal. Le
maillage (d), moins lourd en temps de calcul, a donc e´te´ retenu.
Figure 3.4 – Maillage du mode`le nume´rique a` l’entre´e du canal.
 Re´sultats nume´riques
La figure 3.5 pre´sente les lignes iso vitesse dans le canal pour trois valeurs de G et
diffe´rentes conditions limites applique´es aux parois. L’isolation totale ou partielle des parois
du canal a des conse´quences sur le champ de vitesse. Dans un premier temps nous analysons
les re´sultats obtenus pour un canal adiabatique (Bi=0). Dans cette configuration particulie`re
ou` la chaleur est parfaitement re´partie au niveau de l’entre´e, la tempe´rature dans le canal est
parfaitement homoge`ne. De ce fait, les forces de pression lie´es a` la gravite´ le sont e´galement.
La figure 3.6 (a) montre les profils de vitesse dans la zone non de´veloppe´e de l’e´coulement.
Les re´sultats confirment que les profils de vitesses sont indiscernables d’un cas de convection
force´e. A ce titre, la longueur d’e´tablissement est de l’ordre de grandeur de b · Reb et on
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retrouve les profils autosimilaires dans la zone non de´veloppe´e de l’e´coulement. Nous avons
toutefois une le´ge`re diffe´rence au niveau des profils de vitesse en entre´e, due aux conditions
limites aux ouvertures. Cependant, cet e´cart se dissipe rapidement dans la hauteur du canal.
Lorsque l’une des parois n’est pas totalement isole´e, le champ de tempe´rature pre´sente
un caracte`re dissyme´trique ce qui influe sur le profil de vitesse. Comme attendu, les profils
perdent leur caracte`re syme´trique et sont le´ge`rement excentre´s du coˆte´ de la paroi adiaba-
tique, la` ou` l’air est plus chaud (cf. figure 3.6 (b)). Ainsi les profils de vitesse perdent leur
caracte`re autosimilaire. Les profils de vitesse et de tempe´rature dans la zone pleinement
de´veloppe´e sont pre´sente´s figure 3.7. Les courbes en couleur repre´sentent les profils de vi-
tesse (traits pleins) et de tempe´rature (traits pointille´s), les courbes en noir repre´sentent la
limite atteinte lorsque G → 0. Lorsque les couches limites visqueuses se rejoignent, le profil
de vitesse est une parabole de´forme´e, et cette de´formation est maximale pour y = Le. En
remontant dans le canal, la tempe´rature s’homoge´ne´ise progressivement et les profils de vi-
tesse tendent vers la parabole de Poiseuille. Ainsi, bien que la structure de l’e´coulement soit
modifie´e par la re´partition non homoge`ne des forces de gravite´, l’e´coulement est indiscernable
d’un e´coulement de convection force´e dans la limite des faibles valeurs de G.
Figure 3.5 – Re´sultats nume´riques : lignes iso-vitesse pour trois diffe´rentes valeurs de G et
diffe´rentes conditions limites aux parois.
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Figure 3.6 – Re´sultats nume´riques : profils de vitesse dans la largeur du canal a` diffe´rentes
hauteurs dans la re´gion non de´veloppe´e de l’e´coulement, a) canal adiabatique, b) canal avec
tempe´rature ambiante impose´e sur la paroi de droite.
Figure 3.7 – Re´sultats nume´riques : profils de vitesse (traits pleins) et de tempe´rature
(pointille´s) dans la re´gion de´veloppe´e de l’e´coulement pour G = 10 et diffe´rentes valeurs de
Y , a) configuration asyme´trique (tempe´rature ambiante impose´e sur la paroi de droite), b)
tempe´rature ambiante impose´e sur les deux parois.
Ce re´sultat est confirme´ par les courbes analytiques pre´sente´es figure 3.8, ou` nous avons
trace´ les valeurs du parame`tre M en fonction de G pour plusieurs configurations. Les re´sultats
montrent que les limites du proble`me sont parfaitement restitue´es par les valeurs nume´riques
et que la solution comple`te peut-eˆtre approche´e par l’e´quation 3.46. La valeur limite de Nub,
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permettant de minimiser l’erreur entre l’e´quation 3.46 et les re´sultats nume´riques, est de 4.8
pour un canal asyme´trique. Cette valeur correspond a` celle de´rive´e dans le cas d’un canal
asyme´trique en convection force´e (Nub = 4.86 [52]). La valeur du parame`tre de couplage
permettant de minimiser l’erreur est obtenue par re´gression line´aire (m ' 1.5). L’erreur
relative maximale sur le de´bit massique entre les re´sultats nume´riques et l’e´quation 3.47 est
de 3.5% aux alentours de G=100, au niveau de la transition. Pour un canal aux conditions
limites syme´triques, la valeur limite de Nub correspondante est de 7.55. Il faut ne´anmoins
veiller a` appliquer un facteur 2 sur le nombre de Nusselt pour prendre en compte les deux
parois. De plus, nous avons ve´rifie´ que ces valeurs peuvent eˆtre conserve´es pour des conditions
limites du troisie`me type. Pour le parame`tre de couplage, nous avons garde´ m = 1.5, sachant
que la valeur optimale varie en fonction de Bi et sans doute de Pr.
Figure 3.8 – Re´sultats nume´riques, M en fonction de G pour un canal asyme´trique avec
Bi=1, Bi=0.1 et Bi =∞ ; pour un canal syme´trique avec Bi=0 et Bi =∞.
Les valeurs de convection force´e peuvent donc eˆtre utilise´es lorsque G est faible. Pour les
grandes valeurs de G, le transfert de chaleur vers la paroi peut eˆtre ne´glige´e pour le calcul
du de´bit massique d’air a` travers le canal. Pour les valeurs de G interme´diaires, le champ de
vitesse est le´ge`rement de´forme´ dans la totalite´ du canal. Il est donc attendu que la valeur
des coefficients de transferts, ainsi que des facteurs de friction, varient le long du canal, dans
la zone non de´veloppe´e de l’e´coulement, mais aussi dans le zone pleinement de´veloppe´e, jus-
qu’a` atteindre la limite de l’e´coulement de Poiseuille. Cependant, les re´sultats nume´riques
montrent que cette variation est faible pour Pr ∼ 1 et l’obtention de solutions exactes pour
Nub n’apparait pas comme e´tant un enjeu important vis-a`-vis de notre e´tude (la question
est ne´anmoins plus inte´ressante dans le cas ou` Pr << 1). En effet, l’erreur commise sur
les coefficients de transferts et de friction est marginale compare´e aux incertitudes vis-a`-vis
d’e´ventuelles structures tridimensionnelles dans le canal.
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Jusqu’a` maintenant, nous avons ignore´ les phe´nome`nes thermoconvectifs dans l’environ-
nement du canal. Les re´sultats pre´ce´dents repre´sentent donc un cas ide´al dans lequel l’am-
biance n’a aucune influence sur l’e´coulement a` l’inte´rieur du canal. Pour ces cas ide´aux, les
re´sultats nume´riques confirment que l’utilisation de corre´lations de convection force´e est jus-
tifie´e lorsque Pr ∼ 1. De plus, tant que l’e´coulement reste laminaire, sa structure a` l’inte´rieur
du canal est entie`rement de´termine´e par la donne´e des nombres G, Pr et Bi.
Nous avons vu dans le chapitre 1 que le nombre utilise´ pour de´terminer si l’on se trouve
en convection naturelle ou force´e, e´tait le nombre de Richardson. Nous pouvons supposer
que plus Rib est grand, plus on risque de voir des phe´nome`nes tridimensionnels et instables a`
l’inte´rieur du canal. La valeur de Rib peut eˆtre exprime´e en fonction de G, M et du rapport
de forme b/H :
Rib =
g · β ·∆Tmax · b
V
2 =
G2
M3
· b
H
=
Gr+b
M2
· b
H
(3.48)
Il est plus judicieux d’utiliser ∆Tmax plutoˆt que (Tout−Tamb) puisque la diffe´rence (Tout−
Tamb) peut eˆtre nulle lorsque Bi 6= 0 et G → 0 (c’est le cas dans notre expe´rience sur pro-
totype avec Tw,in=30°C puisque la tempe´rature d’air en sortie est e´gale a` la tempe´rature
ambiante). De`s lors, Rib serait e´galement e´gale a` ze´ro et nous devrions en conclure que nous
sommes plutoˆt dans une configuration de convection force´e. Le meˆme raisonnement peut eˆtre
fait sur (T − Tamb). C’est pourquoi Rib doit eˆtre calcule´ par rapport a` ∆Tmax. Remarquons
que dans le cas d’un canal adiabatique, on a ∆Tmax = Tout − Tamb.
Puisque M est entie`rement de´termine´ par la donne´e de G et Bi, l’e´quation 3.48 montre
que Rib est de´termine´ par la valeur de G, Bi, mais aussi de b/H. Autrement dit, le proble`me
de de´part perd son caracte`re autosimilaire vis-a`-vis de G, de`s l’instant ou` les volumes d’air
pre´sents en entre´e et en sortie du canal sont pris en compte. Ce re´sultat est illustre´ figure
3.9 ou` nous avons trace´ les valeurs de Reb et Rib dans le plan (G, b/H), obtenues a` partir de
l’e´quation 3.46.
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Figure 3.9 – Nombre de Richardson du canal et nombre de Reynolds en fonction de G pour
diffe´rentes valeurs de b/H a) canal adiabatique (Bi = 0), b) canal avec tempe´rature impose´e
sur une paroi (Bi =∞).
A partir de ces re´sultats, nous pouvons de´ja` e´liminer les valeurs des couples (G, b/H)
menant a` un Reynolds supe´rieur a` 1440 (Reynolds critique [105]), puisque les solutions sup-
posent un e´coulement laminaire. Dans le reste du domaine, nous avons quatre cas limites
de´pendants de G et b/H, menant a` diffe´rentes valeurs de Rib. Pour les faibles valeurs de
Rib, l’e´coulement dans le canal peut eˆtre conside´re´ comme un jet a` densite´ variable. Pour
les valeurs de Rib proches de l’unite´, nous nous rapprochons d’une configuration de panache
thermique. On voit que pour les grandes valeurs de G, il y a peu de diffe´rences entre Bi =∞
et Bi = 0. Pour les faibles valeurs de G, la valeur de Rib augmente beaucoup plus rapidement
lorsque la tempe´rature ambiante est impose´e sur une paroi du canal. Les questions que nous
nous sommes pose´es sont les suivantes :
– Dans quelle mesure les re´sultats pre´ce´dents peuvent eˆtre applique´s a` un cas re´el ?
– Existe-t-il une valeur critique de Rib permettant de valider l’analyse the´orique ?
– Lorsque des phe´nome`nes 3D se produisent, quelles en sont les causes ?
– Quel est l’impact sur le tirage thermique et sur les coefficients de transferts convectifs ?
Afin de tenter d’apporter des re´ponses a` ces interrogations, notre premie`re approche fut
de mode´liser des volumes d’air a` l’entre´e et a` la sortie du canal dans le mode`le nume´rique. Ces
simulations ne nous ont pas apporte´ d’informations pertinentes car nous avons rencontre´ d’im-
portants proble`mes de convergences. C’est pourquoi nous avons mis en place une expe´rience
se rapprochant au maximum du proble`me tel qu’il a e´te´ de´fini en de´but de chapitre.
99
3.2 Me´thode expe´rimentale
3.2.1 Pre´sentation du banc expe´rimental
Un dispositif expe´rimental a e´te´ mis en place afin d’e´tudier localement les e´coulements
de convection naturelle dans un canal vertical avec ge´ne´ration de chaleur en partie basse.
Le banc expe´rimental permet de tester deux configurations (Bi=0 et Bi=∞). Les mesures
sont effectue´es dans un canal vertical forme´ par deux plaques verticales carre´es de 50 cm de
coˆte´. La hauteur H du canal est donc fixe´e a` 50 cm tandis que la distance entre les deux
plaques (b) varie de 1 cm a` 10 cm. Le rapport de forme du canal varie donc entre 0.02 et 0.2.
La composition des plaques est pre´sente´e figure 3.10.(a) pour les expe´riences avec un canal
adiabatique. La premie`re est compose´e d’une couche d’isolant de 8 cm d’e´paisseur prise en
sandwich entre un support en bois de 2 cm d’e´paisseur et une plaque de polycarbonate de 4
mm d’e´paisseur.
Figure 3.10 – Canal vertical, a) composition des parois vue de dessus pour les expe´riences
avec un canal adiabatique, b) boˆıte a` eau.
Pour imposer la tempe´rature ambiante en surface, nous avons fabrique´ une boˆıte a` eau en
cuivre dans laquelle de l’eau a` tempe´rature ambiante circule (cf. figure 3.10.(b)). Le circuit
d’eau est relie´ a` une citerne de 100 l installe´e dans la pie`ce de l’expe´rience, garantissant ainsi
une tempe´rature homoge`ne e´gale a` la tempe´rature ambiante. Pour les expe´riences avec un
canal adiabatique, une couche d’isolant de 2 cm d’e´paisseur est interpose´e entre la boˆıte a` eau
et la plaque de polycarbonate. Pour les expe´riences a` tempe´rature impose´e, la couche d’iso-
lant ainsi que la plaque de polycarbonate sont retire´s du coˆte´ de la boite a` eau. Afin de limiter
le rayonnement thermique, un film d’aluminium est applique´ sur les surfaces inte´rieures du
canal. Le canal est referme´ sur les coˆte´s par deux plaques de polycarbonate.
Dans le proble`me d’origine, le flux de chaleur dissipe´ a` l’entre´e du canal est non intrusif
et ne ge´ne`re pas de pertes de charge. Il est de plus homoge`nement re´parti dans la section
de passage. Une telle configuration est difficile, voire impossible a` reproduire de manie`re
expe´rimentale. Pour nous rapprocher au maximum de cette configuration, nous avons utilise´
un re´seau de fils chauffants de 0.2 mm de diame`tre. Ces fils sont dispose´s paralle`lement dans
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la longueur du canal et sont mis sous tension a` l’aide d’une alimentation Agilent-N5771A.
L’alignement des fils est assure´ par un syste`me d’aiguilles, elles-meˆmes encastre´es dans un
bloc re´glable dans les trois directions de l’espace. Le nombre et la position des fils chauffants
peuvent eˆtre ajuste´s avec une distance minimale de 3 mm entre chaque fil. Le dispositif est
illustre´ figure 3.11. La longueur totale des fils chauffants est supe´rieure a` la longueur du canal
afin de s’approcher au mieux de la condition de flux nul au niveau des plaques de polycar-
bonate qui ferment le canal.
Figure 3.11 – Photos du banc expre´rimental, a) vue de face du canal, b) syste`me de fixation
des fils chauffants, b) vue de haut de l’inte´rieur du canal.
La puissance injecte´e dans les fils chauffants, ramene´e sur la longueur du canal, varie
entre 1 et 30 W. Les valeurs de q˙ et b ont e´te´ choisies de manie`re a` couvrir une gamme du
nombre G la plus large possible. L’ensemble (canal vertical + fils chauffants) est enferme´ au
centre d’une structure me´tallique de dimensions 1m×1m×2m. La structure est enveloppe´e a`
l’aide d’une toile ce qui permet d’obtenir un espace suffisamment confine´ pour affaiblir les
perturbations exte´rieures tout en e´tant naturellement ventile´e pour limiter les effets d’une
stratification thermique de l’ambiance sur l’e´coulement dans le canal.
3.2.2 Instrumentation
 Mesures de tempe´ratures
La tempe´rature de surface interne des parois du canal est mesure´e a` l’aide de thermo-
couples type T (0.2 mm) incruste´s entre la plaque de polycarbonate et le film aluminium.
Cela a e´te´ rendu possible en gravant des rainures dans la plaque de polycarbonate afin d’y
inse´rer les thermocouples. Le point de jonction est situe´ en dehors de la rainure. La disposi-
tion des thermocouples dans les deux parois est identique. Huit sondes sont place´es au centre
de chaque paroi (z=0.25 m) et re´parties homoge`nement sur la hauteur (cf. figure 3.12.(b)).
Un e´cart de 5 mm se´pare les sondes situe´es aux extre´mite´s du bord du canal si bien que la dis-
tance entre chaque sonde est de 7 cm. Deux autres sondes sont place´es a` gauche et a` droite du
centre du canal afin de de´tecter d’e´ventuelles dissyme´tries. Des mesures de tempe´rature d’air
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sont effectue´es en dehors du canal. La disposition des sondes est pre´sente´e figure 3.12.(a). Il
y a cinq thermocouples type T (0.2 mm) place´s de part et d’autre du canal et re´partis dans
la hauteur de l’enceinte afin de mesurer le gradient thermique. De plus, deux thermocouples
type T de 80 µm de diame`tre sont place´s a` l’entre´e et a` la sortie du canal, a` mi-distance des
parois.
Figure 3.12 – Positions des thermocouples a) dans l’enceinte, b) dans le canal (les cotes
sont indique´es en me`tres).
Des sondes supple´mentaires ont e´te´ ajoute´es dans la pie`ce afin de comparer le gradient
thermique vertical dans l’enceinte et dans la pie`ce lorsque les fils chauffants sont sous ten-
sion. Des mesures ont e´te´ effectue´es lors des premie`res expe´riences mene´es pour caracte´riser
l’enceinte. Par la suite, ces thermocouples ont e´te´ retire´s.
 Mesures de vitesse
Les mesures de vitesses dans le canal ont e´te´ effectue´es a` l’aide d’un dispositif PIV 2D
(Particles Images Velocimetry). Cette me´thode non intrusive consiste a` utiliser des traceurs
au sein de l’e´coulement pour reconstituer le champ de vitesse dans un plan 2D. Le principe
du syste`me dans son ensemble est illustre´ figure 3.13. L’e´coulement est au pre´alable ense-
mence´ par des particules re´fle´chissantes. Le plan de mesure est ensuite eclaire´ par une nappe
produisant deux flashs successifs sur un intervalle de temps tre`s court. La lumie`re refle´chie
par les particules est capture´e par une came´ra CCD haute re´solution qui fournit une paire
d’images. Ces images sont ensuite divise´es en cellules rectangulaires appele´es feneˆtres d’in-
terrogations. Le de´placement moyen des particules dans chaque feneˆtre est alors retrouve´ a`
l’aide d’un proce´de´ d’inter-corre´lations base´ sur le niveau de gris de chaque feneˆtre.
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Figure 3.13 – Sche´ma de fonctionnement du syste`me PIV (source : DantecDynamics)
Cette me´thode a e´te´ utilise´e a` plusieurs reprise dans des expe´riences sur la convection
naturelle (ex. Souza [106]). Son succe`s repose sur un re´glage pre´cis du dispositif ainsi qu’un
choix adapte´ pour les particules re´fle´chissantes. En premier lieu, il est impe´ratif que les parti-
cules se comportent de la meˆme manie`re que l’e´coulement et qu’elles re´fle´chissent la lumie`re
du laser tout en e´tant invisibles dans le reste de l’e´coulement. Pour s’assurer du bon choix des
traceurs, plusieurs crite`res doivent eˆtre remplis [107]. Ceux-ci sont divise´s en deux cate´gories :
les crite`res collectifs et les crite`res individuels.
 Crite`res individuels
Dans un premier temps, la distance parcourue par les mole´cules d’air entre deux collisions
successives doit eˆtre infe´rieure au diame`tre des particules du traceur :
Kn =
lm
dp
< 0.25 (3.49)
Kn : nombre de Knudsen [-].
lm : libre parcours moyen des mole´cules dans le fluide [m].
dp : diame`tres des particules utilise´es comme traceurs [m].
Afin d’e´viter l’interaction des particules du traceur, la densite´ du nombre de particules
doit eˆtre assez faible, ce qui se traduit par :
dp/lp  1 (3.50)
Ou` lp (m) de´signe la distance moyenne entre les particules. Celle-ci peut eˆtre e´value´e a`
partir de la concentration volumique de particules dans l’enceinte Cp :
lp = C
−1/3
p (3.51)
Dans un e´coulement turbulent, d’autres crite`res individuels doivent eˆtre ve´rifie´s [107].
L’e´chelle de Kolmogorov repre´sentant l’e´chelle des plus petites structures doit eˆtre supe´rieure
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au diame`tre des particules. De plus les particules doivent avoir un temps de re´ponse court
par rapport au temps de Kolmogorov. Ces crite`res sont automatiquement ve´rifie´s dans un
e´coulement laminaire.
 Crite`res collectifs
Les caracte´ristiques du nuage de particule doivent eˆtre ve´rifie´es par rapport aux ca-
racte´ristiques de l’air [108]. La masse volumique apparente du nuage de particule doit eˆtre
infe´rieure a` la masse volumique du fluide porteur.
ρapp = ρf · (pi
6
· d3p · C¯p) (3.52)
La viscosite´ apparente du nuage doit eˆtre proche de la viscosite´ du fluide porteur :
µapp/µf ≈ 1.
µapp = µf · (1 + 1
6
pi · d3p · C¯p) (3.53)
La diffusivite´ apparente Dapp due aux chocs entre particules doit eˆtre faible pour que les
particules suivent correctement les structures de l’e´coulement. Cela se traduit par un nombre
de Schmidt e´leve´ : Sc =
µf
Dapp
>> 1.
Dapp = (1− ρapp/ρf ) kT
3 · pi · µf · dp (3.54)
k : constante de Boltzman, k = 1, 38× 10−23[J.K−1].
T : tempe´rature absolue du fluide en [K].
Dans notre expe´rience, nous utilisons des particules d’huile d’olive dont le diame`tre est
compris entre 1 µm et 2 µm. Celles-ci sont produites a` froid a` partir d’un ge´ne´rateur Dantec.
Pour ve´rifier ces crite`res, la difficulte´ consiste a` e´valuer la quantite´ de fluide injecte´e lors de
chaque expe´rience. Nous avons adopte´ la proce´dure suivante : tout d’abord, le mate´riel a e´te´
teste´ et nous avons determine´ un temps d’injection unique applique´ pour chaque expe´rience.
A la fin de l’ensemble des mesures, nous avons estime´ la quantite´ d’huile (Vh) injecte´e pour
chaque mesure a` partir de la quantite´ d’huile totale utilise´e ainsi que du nombre de mesures
effectue´es. Puisqu’une partie de l’huile injecte´e s’e´chappe lors des mesures, nous avons estime´
la quantite´ minimale et maximale de particules pre´sentes dans l’enceinte lors des mesures. La
ve´rification des crite`res collectifs et individuels est indique´e dans le tableau 3.1. Les crite`res
sont ve´rifie´s en prenant le cas la plus de´favorable pour les calculs. Remarquons qu’un nombre
de particule insuffisant re´duit la pre´cision des mesures.
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Min Max
dp (m) 1 · 10−6 2 · 10−6
Vh (ml) 3 7.3
np (m) 8.8 · 1011 1.4 · 1013
Crite`res favorable de´favorable
Kn1 0.035 0.07
dp/lp 1.9 · 10−2 7.6 · 10−3
µapp/µf 1.7 · 10−4 2.3 · 10−2
Sc 1.37 · 104 6.7 · 103
Table 3.1 – Crite`res individuels et collectifs relatifs aux particules dans le cas le plus
favorable et le cas le plus de´favorable.
Outre ces crite`res relatifs aux particules du traceur, le re´glage du dispositif d’acquisition
doit obe´ir a` plusieurs re`gles. Dans chaque feneˆtre d’interrogation, l’exposition de la particule
a` la source de lumie`re doit eˆtre assez faible pour que son de´placement soit assimilable a` un
point. Pour cela, nous devons ve´rifier la relation :
δx  dp
4
(3.55)
δx : de´placement de la particule [m].
Le temps entre deux pulsations ∆t doit eˆtre ajuste´ de manie`re a` limiter le de´placement
des particules a` 25% de la taille de la feneˆtre d’interrogation :
dfoc
do
· Vmax ·∆t
dfen
< 25% (3.56)
∆t : temps entre les deux pulsations du laser [s].
do : distance entre le plan d’e´tude et la lentille de l’objectif de la came´ra [m].
dfoc : distance focale de l’objectif [m].
dfen : taille de la feneˆtre d’interrogation au niveau du capteur CCD [m].
Les gradients de vitesse dans chaque feneˆtre d’interrogation doivent eˆtre faibles. Une
valeur de 5% est commune´ment choisie [106] :
dfoc
do
· |Vmax − Vmin|fen ·∆t
Lfen
< 5% (3.57)
Enfin, les particules doivent eˆtre enregistre´es sur suffisamment de pixels pour un bon
repe´rage du pic d’intercorre´lation. D’un autre coˆte´, le fait d’avoir trop de pixels par particule
entraine une utilisation conse´quente de me´moire. Une valeur de 2 a` 3 pixels par particule est
conside´re´e comme suffisante, et repre´sente de`s lors une utilisation optimale du capteur. Nous
disposions d’une came´ra CCD 4 Mpixels flow sense dont la position est indique´e figure 3.14.
Les vitesses sont mesure´es dans un plan vertical situe´ exactement au centre du canal. La
came´ra est place´e devant le canal a` une distance de 35 cm du plan d’e´tude. Son de´placement
est assure´ par un rail motorise´ controˆle´ par ordinateur.
1. La valeur de lm est d’environ 70 nm pour de l’air a` pression atmosphe´rique.
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Figure 3.14 – Sche´mas du banc expre´rimental, a) vue isome´trique du canal vertical, de la
came´ra et de la nappe laser, b) position de la nappe laser dans un plan (x, y) en mm.
Dans un premier temps, la came´ra fut munie d’un objectif de 70 mm permettant une
prise de vue de 10cm × 10cm. Au cours des expe´riences, nous avons acquis un objectif de
105 mm permettant une plus grande pre´cision dans nos mesures (notamment pour les faibles
valeurs de b) au de´triment de la taille totale du champ de vue qui fut re´duite a` 7cm× 7cm.
Finalement, le nombre de feneˆtres d’interrogation par image et le nombre de pixels par
feneˆtre de´pendent de l’e´paisseur b du canal ainsi que de l’objectif utilise´ lors de l’expe´rience.
Les valeurs relativement faibles des vitesses observe´es font que ces re`gles ont e´te´ facilement
respecte´es pour l’ensemble des expe´riences.
3.2.3 Protocole expe´rimental
Ces travaux expe´rimentaux ont e´te´ entrave´s par une de´faillance du syste`me d’acquisition
des images. La conse´quence de cette de´faillance fut l’impossibilite´ d’effectuer des acquisitions
sur des temps longs, le syste`me s’arreˆtant pre´mature´ment. Nous n’avons malheureusement
pas pu re´gler ce proble`me lors du temps alloue´ pour les expe´riences.
Le protocole consiste a` mesurer le champ de vitesse et de tempe´rature dans le plan 2D,
au centre du canal, pour plusieurs points expe´rimentaux. Chaque point expe´rimental est ca-
racte´rise´ par le flux de chaleur nominal impose´ a` l’entre´e du canal (variant entre 1 W et 20 W )
ainsi que la valeur de b. Apre`s re´glage du mate´riel, la source d’alimentation est mise en route
en meˆme temps que l’acquisition de tempe´rature. L’enceinte est laisse´e ainsi pendant que le
re´gime permanent s’installe. Ce temps est e´tabli par observation des mesures de tempe´ratures.
Une fois le re´gime permanent atteint, les particules sont injecte´es en partie haute de
l’enceinte. Apre`s une vingtaine de minute (le temps que les particules soient correctement
me´lange´es a` l’air), les mesures de vitesses par PIV sont effectue´es a` trois hauteurs diffe´rentes
correspondant a` l’entre´e d’air, le milieu du canal et la sortie d’air (cf. figure 3.14.(b)). Selon le
cas e´tudie´, une se´rie variant de 50 a` 2000 paires d’images est prise pour chaque hauteur, avec
un fre´quence de 3 Hz. Les images sont traite´es par le logiciel Dantec Dynamic Studio par
un proce´de´ d’intercorre´lation classique (plus d’informations sur le traitement des images PIV
sont disponibles dans [109].) L’acquisition est renouvele´e 30 min plus tard afin de ve´rifier
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que le champ de vitesse n’e´volue pas.
On proce`de ensuite a` l’e´vacuation des particules et un refroidissement de l’enceinte a`
l’aide d’un extracteur d’air de 1200 m3.h−1. L’expe´rience est ensuite renouvele´e en modifiant
le puissance injecte´e, et/ou la distance entre les plaques (b).
Pour le calcul du parame`tre M , nous nous sommes base´s sur les vitesses mesure´es a`
l’entre´e du canal. Les champs de vecteurs obtenus sont moyenne´s pour former un unique
champ de vecteur et nous inte´grons le profil de vitesse situe´ exactement a` 2 cm au dessus de
l’entre´e. Ce choix est motive´ par deux raisons :
– Les fluctuations de vitesses sont beaucoup moins importantes au niveau de l’entre´e.
– Le champ de vitesse situe´ exactement au niveau de l’entre´e est de´licat a` de´terminer du
fait de la pre´sence des fils chauffants.
L’ensemble des cas teste´s, avec la valeur de G correspondante ainsi que le nombre de fils
chauffants utilise´s, est pre´sente´ tableau 3.2. La re´pe´tabilite´ des re´sultats a e´te´ teste´e sur 3
points expe´rimentaux (marque´s par ∗ dans le tableau 3.2).
b (cm) Q(W) Nb FC G δG
0.75 3 2 0.3
1 1.65 3 et 1 3 0.3
5.64 3 5 0.5
2.4 3 10 1.2
1.5 5.25 3 et 5 15 1.5
11.2 3 20
1.5 5 45 3
3 ∗ 4.2 5 75 4
7.5 5 100 7
19.5 5 150 8
4 1.8 5 100
7 5 et 8 200 15
1.6 8 300 20
7 ∗ 2.6 5 et 8 500 35
6.6 8 800 45
10 ∗ 3 8 1300 100
10 8 2400 210
Table 3.2 – Caracte´ristiques des points expe´rimentaux.
Ce protocole a e´te´ re´pe´te´ pour 17 valeurs diffe´rentes du nombre G variant de 2 a` 2400,
pour un canal adiabatique et pour un canal avec une paroi a` tempe´rature impose´e. D’autres
mesures ont e´te´ effectue´es pour caracte´riser la mise en re´gime. De plus, comme indique´ dans
le tableau 3.2, certaines expe´riences ont e´te´ effectue´es deux fois en changeant le nombre de
fils chauffants. Ces expe´riences supple´mentaires nous permettent de valider l’hypothe`se d’un
e´coulement inde´pendant de la distribution de chaleur qui n’est pas tout a` fait homoge`ne
comme le suppose la the´orie. Les diffe´rentes mesures seront de´signe´es dans la suite par le
107
code suivant : RX1 GX2 X3.
X1 : rapport de forme du canal.
X2 : valeur de G.
X3 : Prend la valeur  S  pour un canal syme´trique (les deux parois adiabatiques),  A 
pour un canal asyme´trique (la tempe´rature ambiante est impose´e sur la paroi de droite).
3.2.4 Analyse d’incertitude
L’incertitude globale de la mesure PIV a plusieurs origines qui se divisent en trois cate´gories :
– les incertitudes lie´es au positionnement et au montage.
– les erreurs de traitement sur l’estimation du de´placement.
– le biais statistique.
Les erreurs de positionnement de´pendent de la verticalite´ des parois, de la nappe, mais
aussi du paralle´lisme entre les deux parois, entre la nappe et la trajectoire de la came´ra. Les
diffe´rents e´le´ments de l’expe´rience sont positionne´s a` l’aide d’un niveau laser et d’une simple
re`gle. Nous estimons l’erreur sur b de 0.5 mm et nous ne´gligeons les erreurs de paralle´lisme
entre la nappe laser et la trajectoire de la came´ra.
L’erreur sur la vitesse mesure´e est estime´e par la relation simplifie´e ([109], [106]) :
δV =
δx
x
· V ≈ δx
t
(3.58)
δx : erreur sur le de´placement [m].
t : temps entre deux pulses laser [s].
L’erreur sur le de´placement est de 0.01 pixel [106], soit un de´placement de 1.5 · 10−4m
pour le facteur d’agrandissement le plus faible (avec l’objectif de 70 mm). L’erreur sur la
vitesse obtenue est de 0.2 mm.s−1.
Le parame`tre M est obtenu a` partir d’un nombre restreint d’images qui nous empeˆche de
supposer une re´partition gaussienne des fluctuations. A la place, nous avons estime´ l’e´cart
δM entre la valeur calcule´e et la valeur re´elle (mesure´e sur un temps infini), a` partir de l’e´cart
type moyen calcule´ sur chaque point du profil de vitesse.
La pre´cision du calcul de G de´pend en grande partie de l’erreur sur q˙. L’alimentation en
courant continu de´livre une puissance avec une erreur relative infe´rieure a` 0.02%, selon le
constructeur. En revanche, des pertes par effets joules ont lieu au niveau des jonctions que
nous n’avons pas pu quantifier pre´cise´ment. Nous avons fixe´ l’erreur sur q˙ a` 8% de la valeur
re´ellement injecte´e, pour l’ensemble des expe´riences. Les e´carts attendus dans l’e´valuation de
G sont pre´sente´s tableau 3.2
Concernant les mesures de tempe´ratures, les sondes utilise´es ont e´te´ calibre´es sur une
plage variant de 15°C et 30°C, a` l’aide d’un bain thermostate´ LAUDA et d’une sonde pt100
calibre´e en usine. Nous avons de plus utilise´ la fonction de correction automatique de soudure
froide fournie par la centrale d’acquisition. Nous avons enregistre´ des e´carts maximaux de
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1.3°C entre le jour de la calibration et les jours de mesure. Cela induit une erreur au niveau
des soudures froides de l’ordre de 0.3°C pour la mesure de la tempe´rature absolue. En re-
vanche, les mesures relatives d’une sonde par rapport a` une autre ont une erreur d’environ
0.1°C.
3.3 Re´sultats expe´rimentaux
En premier lieu nous analysons les mesures de tempe´ratures observe´es lors du re´gime
permanent, afin de valider les conditions limites du canal vertical.
3.3.1 Champ de tempe´rature dans l’enceinte
Le gradient vertical dans l’enceinte est mesure´ de part et d’autre du canal par 10 sondes
place´es a` cinq hauteurs diffe´rentes. Nous avons observe´ une tre`s le´ge`re diffe´rence entre le coˆte´
droit et le coˆte´ gauche du canal qui varie en moyenne entre 0.1°C et 0.5°C. Dans la suite,
nous utilisons la variable θe de´finie par :
θe(y) = T e − Te(y) (3.59)
T e : Tempe´rature moyenne dans l’enceinte [K].
Te(y) : Moyenne des deux tempe´ratures mesure´es a` la hauteur y.
Au de´but des expe´riences, le gradient vertical est de 0.52 K.m−1 et la diffe´rence de
tempe´rature entre l’entre´e et la sortie du canal est d’environ 0.15°C. Apre`s la mise en chauffe
des fils chauffants, le gradient thermique e´volue et se stabilise. A la diffe´rence des expe´riences
mene´es dans la cellule Passys, les tempe´ratures absolues se stabilisent rapidement traduisant
un transfert de chaleur de l’enceinte vers la salle de manipulation. Ce flux de chaleur est
ne´anmoins trop faible pour influencer la tempe´rature de la pie`ce qui reste constante entre le
de´but et la fin d’une acquisition.
La variation de θe en fonction de y est indique´e figure 3.15 pour les deux se´ries de me-
sures (canal adiabatique et tempe´rature impose´e). Dans un soucis de lisibilite´, seuls les cas
les plus repre´sentatifs sont pre´sente´s. Les re´sultats montrent que malgre´ les faibles puis-
sances injecte´es, la dissipation de chaleur influence le champ de tempe´rature dans l’enceinte
et les conditions limites suppose´es dans l’analyse the´orique ne sont pas totalement respecte´es.
Lorsque la puissance dissipe´e totale est tre`s faible, le gradient thermique est quasiment iden-
tique aux conditions initiales. Pour les puissances plus e´leve´es, on constate une le´ge`re aug-
mentation du gradient thermique mais l’ambiance est tre`s peu stratifie´e. Un gradient ther-
mique maximal de 1.05 K.m−1 a e´te´ obtenu avec le point R0.06 G150 A, correspondant a` la
puissance maximale injecte´e au niveau des fils chauffants.
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Figure 3.15 – Profil de tempe´rature vertical dans l’enceinte pour les diffe´rents essais
expe´rimentaux, a) canal adiabatique, b) tempe´rature impose´e.
Ce gradient maximal correspond a` un ecart de tempe´rature entre la cote d’entre´e et la cote
de sortie du canal d’environ 0.6°C, ce qui correspond a` 8% de la diffe´rence de tempe´rature
entre l’air dans le canal et l’air dans l’enceinte. Cette valeur non ne´gligeable nous oblige a`
prendre en compte le gradient thermique dans l’e´valuation de la fonction M = f(G). Remar-
quons que le fait d’imposer la tempe´rature ambiante sur l’une des parois permet de re´duire
sensiblement le gradient thermique. Dans ce cas, la valeur maximale du gradient vertical est
de 0.62 K.m−1. Celle-ci est e´galement obtenue avec le point R0.06 G150 S.
3.3.2 Tempe´ratures des parois du canal
Les tempe´ratures dans le plan 2D de mesure sont indique´es figure 3.16 pour l’ensemble des
expe´riences. Sur la figure de gauche, correspondant a` un canal adiabatique, la variable T p(y)
repre´sente la moyenne entre les deux sondes incruste´es dans les parois a` la hauteur y. On
remarque que les tempe´ratures sont constantes sur toute la hauteur lorsque l’e´cart maximal
ne de´passe pas 4°C. Cela confirme le caracte`re adiabatique du canal. Pour les e´carts plus
e´leve´s, la tempe´rature est plus faible en partie basse du canal. Ce re´sultat illustre la limite de
l’utilisation de fils chauffants pour obtenir un flux de chaleur re´parti en surface. Les couches
limites thermiques issues des fils chauffants se rejoignent a` une distance non ne´gligeable de
l’entre´e ce qui affecte l’hypothe`se d’une tempe´rature homoge`ne dans la totalite´ du canal. On
observe de plus une le´ge`re chute de tempe´rature au point le plus haut du canal, probablement
due aux pertes par conduction.
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Figure 3.16 – Tempe´rature de parois selon y pour les diffe´rents essais expe´rimentaux, a)
canal adiabatique, b) tempe´rature impose´e.
Sur la figure 3.16.(b), la variable TpG(y) correspond aux tempe´ratures sur la paroi gauche
uniquement. On observe le meˆme type d’anomalie en partie basse avec toutefois un e´cart
moindre, duˆ a` la re´duction de vitesse dans le canal. En revanche, le re´servoir utilise´ pour la
circulation d’eau a` tempe´rature ambiante est situe´ au niveau du sol et sa tempe´rature est
jusqu’a` 0.9°C infe´rieure a` la tempe´rature d’air dans l’enceinte. Cela se traduit par des valeurs
ne´gatives de la variable (TpG − T a) pour les plus faibles valeurs de G, et donc une erreur
supple´mentaire dans l’e´valuation de la fonction M = f(G).
3.3.3 Caracte´risation de l’e´coulement dans le plan de mesure
Afin de caracte´riser les diffe´rents phe´nome`nes observe´s dans le canal, nous avons calcule´,
en plus du champ de vitesse, la divergeance qui permet de ve´rifier la conservation de la masse
dans le plan d’e´tude :
∂U
∂x
+
∂V
∂y
= 0 (3.60)
Une valeur non nulle de la divergeance indique qu’une partie de l’e´coulement traverse le
plan d’e´tude. Nous avons de plus utilise´ la vorticite´ de´finie par :
−→
rot
−→
V =
−→∇ ×−→V =
(
∂W
∂y
− ∂V
∂z
)
−→x +
(
∂U
∂z
− ∂W
∂x
)
−→y +
(
∂V
∂x
− ∂U
∂y
)
−→z (3.61)
La vorticite´ est le champ vectoriel du rotationnel de la vitesse du fluide. Dans l’e´quation
3.61 chaque terme de´crit la rotation autour des axes x, y et z respectivement. La pre´sence
de la vorticite´ est lie´e a` l’existence de tensions tangentielles et a comme origine principale le
frottement du fluide contre les parois. Le calcul de la vorticite´ peut montrer des structures
tourbillonnaires, mais aussi des zones de fort cisaillement, comme dans les re´gions proches
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des parois.
Nous avons e´galement calcule´ les lignes de courant qui offrent une bonne repre´sentation
de la direction du fluide en chaque point, a` un instant donne´. En re´gime permanent, les lignes
de courant repre´sentent e´galement la trajectoire des particules.
 Mise en re´gime de l’e´coulement
Avant d’analyser les re´sultats obtenus en re´gime permanent, nous proposons d’e´tudier la
re´action du fluide au de´marrage de l’e´coulement. Pour cela, nous avons choisi une se´quence
caracte´ristique obtenue avec le point R0.14 G800 S. Les images des lignes de courant, de la
vitesse selon y, de la divergeance et de la vorticite´, prises a` l’entre´e du canal lors des sept
premie`res secondes, sont pre´sente´es figure 3.17. La cote y=0 correspond a` l’entre´e du canal,
et donc la position des fils chauffants.
Avant la mise sous tension, les particules d’huile tombent sous l’effet de la gravite´ avec
une vitesse moyenne proche de 1.5 mm.s−1. Cet e´tat se conserve une seconde apre`s la mise
en chauffe. La divergeance indique que l’e´coulement est bidimensionnel. De plus, les tensions
visqueuses au sein du fluide sont tre`s faibles.
La re´action du fluide est ensuite tre`s rapide. Sous l’effet de la gravite´, une masse d’air
situe´e au centre du canal s’e´le`ve et recircule vers le bas sous l’action de la se´dimentation des
particules. On observe alors la formation de deux tourbillons syme´triques dans l’e´paisseur
du canal (t=2.3 s). Ces tourbillons sont alimente´s par le fluide chaud ascendant. Puisque
l’e´coulement est confine´ par les parois du canal, les tourbillons ne peuvent s’e´tendrent sur les
coˆte´s et s’allongent progressivement dans la hauteur du canal. Le champ divergeant montre
deux importants mouvements perpendiculaires au plan d’e´tude en partie haute et en partie
basse des tourbillons, se´pare´s par un axe de divergeance nulle (repe`re N sur la figure 3.17).
Cela sugge`re la pre´sence d’un mouvement tourbillonnaire plus important dans la pronfondeur
du canal, alors que l’e´coulement descendant reste bidimensionnel.
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Figure 3.17 – Images des lignes de courant, de la vitesse de l’e´coulement (m.s−1), de la
divergeance (s−1) et de la vorticite´ (s−1) lors du de´marrage de l’e´coulement, a` l’entre´e du
canal pour R0.14 G800 S.
A partir de cet instant, deux cas de figure se pre´sentent. Pour les valeurs de b infe´rieures
ou e´gales a` 4 cm, l’espace est suffisamment confine´ pour que la structure observe´e a` t = 2.3s
continue de s’allonger tout en remontant dans le canal, et sort ainsi du champ de vue sans
subir de de´formation particulie`re. Pour b = 7cm un filet d’air chaud bidimensionnel se met
en place a` l’entre´e du canal, tandis que l’e´coulement proche des parois continue de descendre.
On observe alors des zones de cisaillement en partie basse du canal correspondant aux deux
interfaces entre l’e´coulement ascendant et descendant. Cette configuration instable me`ne a`
l’ondulation de l’interface (t = 3.3s), puis a` son enroulement, provoquant ainsi une chute bru-
tale de la vitesse sur le coˆte´ droit du canal (t = 3.9s). Ces instabilite´s de type kelvin-helmholtz
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se rencontrent fre´quemment dans la nature. Elles se produisent lorsque deux couches de fluide
superpose´es se de´placent avec des vitesses diffe´rentes et sont en grande partie responsables
des phe´nome`nes transitoires observe´s dans notre expe´rience. A l’apparition des instabilite´s,
le fluide se me´lange et le caracte`re tridimensionnel de l’e´coulement est maximal.
Si l’intensite´ du flux injecte´ est suffisante, les instabilite´s sont rapidement emporte´es vers
la sortie du canal laissant place a` un e´coulement bidimensionnel avec deux zones de vorticite´
importante proches des parois (t = 7s). Dans le cas contraire, l’e´coulement dans le canal
conserve un caracte`re tridimensionnel et intermittent. Ainsi, nous avons observe´ des com-
portements he´te´roge`nes suivant la valeur de (b/H) et G, que nous avons classe´ en diffe´rentes
cate´gories. Nous proposons dans cette partie d’en donner les principales caracte´ristiques a`
partir des images prises par le dispositif PIV.
Nous avons nomme´ les diffe´rents types d’e´coulement observe´s comme suit :
– Le re´gime de transition turbulente
– Le re´gime stable
– Le re´gime sinueux pe´riodique
– Le re´gime sinueux ape´riodique
– Le re´gime de bouffe´e
Ces noms ont e´te´ donne´s en re´fe´rence aux diffe´rents modes d’e´coulements rencontre´s
dans l’e´tude des instabilite´s en convection naturelle [110–112]. Remarquons que dans notre
expe´rience, la chaleur est ge´ne´re´e par des sources line´aires. Dans ce cas particulier, on parle
de  lame  plutoˆt que de panache [113]. De plus, un panache laminaire continuellement
alimente´ en chaleur est habituellement appele´  plume . L’inte´raction entre les diffe´rentes
lames, en plus de l’effet chemine´e, fait qu’il est difficile de comparer nos re´sultats aux struc-
tures e´le´mentaires e´tudie´es en convection naturelle. Pour e´viter toute confusion, nous parlons
de re´gime d’e´coulement plutoˆt que de mode d’e´coulement et les termes choisis pour nommer
les diffe´rents re´gimes s’appliquent a` notre cas uniquement.
Mis a` part pour le re´gime stable, l’ensemble des images pre´sente´es dans la suite corres-
pond a` des valeurs instantane´es, obtenues 1 heure apre`s la mise sous tension des fils chauffants.
 Le re´gime de transition turbulente
Le re´gime de transition turbulente est obtenu pour les points R0.2 G24000 S(A). Nous
sugge´rons que ce re´gime correspond a` la transition vers la turbulence car pour ce point, le
nombre de Reynolds obtenu (840) correspond a` la valeur la plus e´leve´e observe´e sur l’en-
semble des expe´riences. La figure 3.18 (b) montre les images du champ de vitesse instantane´
obtenues a` trois hauteurs diffe´rentes. En convection force´e, l’e´coulement serait laminaire pour
Re = 840. Ne´anmoins, le champ divergeant indique que de minces filets d’air, issus des fils
chauffants, traversent le plan d’e´tude de`s l’entre´e du canal (repe`re K sur la figure 3.18). Nous
pouvons supposer que cet effet tridimensionnel s’amplifie dans la hauteur du canal et conduit
au re´gime de transition turbulente pour un Reynolds plus faible que ceux observe´s dans les
expe´riences de convection force´e. En partie basse du canal, les fluctuations de vitesses maxi-
males enregistre´es sur 100 images sont limite´es a` 3 mm.s−1. Passe´e une certaine hauteur,
l’e´coulement subit d’importantes fluctuations de vitesses dans les trois directions de l’espace.
Les images de vorticite´ montrent que les couches limites se me´langent et des zones de faibles
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cisaillement apparraissent proches des parois (repe`re I).
Figure 3.18 – a) Champ de vitesse (m.s−1) pour le point R0.06 G75 S b) champs de vitesse
(m.s−1), de divergeance (s−1) et de vorticite´ (s−1) pour le point R0.2 G24000 S.
Pour ce point expe´rimental, nous avons observe´ la pre´sence de tourbillons au niveau de
l’entre´e, situe´s entre l’e´coulement ascendant et les parois du canal (repe`re L). Ces tourbillons
sont similaires a` ceux observe´s par Straatman [62]. Ceux-ci ont une taille re´duite et il est
difficile de les distinguer sur les images du champ de vitesse. Sur la figure 3.19, nous avons
trace´ le profil de vitesse (moyenne´ sur 50 images) a` l’entre´e du canal a` plusieurs hauteurs. Les
tourbillons sont pre´sents sur l’ensemble des images prises, bien que leur taille varie le´ge`rement
d’une image a` l’autre. Pour un canal adiabatique, deux tourbillons syme´triques sont pre´sents
de chaque coˆte´ (cf. figure 3.19 (a)). Concernant les mesures re´alise´es pour des conditions
de tempe´rature impose´e, la seule diffe´rence notable dans la structure de l’e´coulement est la
pre´sence d’un unique tourbillon du coˆte´ droit du canal (la` ou` la tempe´rature ambiante est
impose´e), de taille plus imposante (cf. figure 3.19 (b)).
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Figure 3.19 – Profils de vitesse mesure´s a` l’entre´e du canal, a) R0.2 G24000 S b)
R0.2 G24000 A.
Ce re´gime est e´galement caracte´rise´ par l’apparition de zones de recirculations en sortie
du canal (repe`re M). On voit que dans la zone de circulation inverse (sur le coˆte´ droit),
l’e´coulement rentre et sort du plan de mesure (repe`re N), contrairement a` l’e´coulement as-
cendant qui sort du canal avec une divergeance proche de ze´ro. Ces recirculations sont dues
a` une inertie trop importante du fluide et nous pensons qu’elles sont du meˆme type que les
recirculations observe´es par Modi [61]. A ce titre, des acquisitions sur des temps plus long
permettraient d’e´tudier la fre´quence de recirculation en fonction du nombre de Richardson
en sortie du canal.
 Le re´gime stable
Nous avons caracte´rise´ ce re´gime de stable car les fluctuations de vitesse y sont assez faibles
pour obtenir une bonne vision de l’e´coulement moyen a` partir des valeurs instantane´es. Le
champ de vitesse obtenu dans ce cas est du type pre´sente´ figure 3.18.(a). Pour ce re´gime
d’e´coulement, le champ divergeant est nul dans toute la hauteur du canal, ce qui confirme
l’hypothe`se d’un e´coulement bidimensionnel. Pour ce re´gime, nous pouvons ve´rifier l’autosi-
milarite´ des profils de vitesse, malgre´ le faible nombre d’images conse´cutives. Les re´sultats
sont pre´sente´s figure 3.20 pour deux valeurs de y/(b · Reb). Ces profils ont e´te´ obtenus en
moyennant les champs de vitesse sur 50 paires d’images.
Dans la re´gion pleinement de´veloppe´e de l’e´coulement, on constate que le profil parabo-
lique de Poiseuille attendu n’est pas totalement respecte´. En effet, une le´ge`re de´formation
apparait. En reprenant les profils de vitesses obtenus nume´riquement (cf. figure 3.7.(b)), on
peut affirmer que cette de´formation est due a` une variation de tempe´rature dans la direction
x. Cette variation peut eˆtre cause´e par un transfert de chaleur de l’air vers les parois. Cepen-
dant, nous avons remarque´ que les profils de vitesses sont de´forme´s pour les valeurs les plus
e´leve´es de la puissance dissipe´e par fil chauffant. Cela correspond e´galement aux anomalies
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observe´es pour les tempe´ratures de parois (cf. figure 3.16). Nous pensons donc que la varia-
tion de la tempe´rature dans la direction x est due a` la mauvaise re´partition de la chaleur en
entre´e. La` encore, ces re´sultats mettent en e´vidence la proble´matique de l’utilisation des fils
chauffants.
Figure 3.20 – Profils de vitesse dans le canal pour les points expe´rimentaux menant au
re´gime stable, a) dans la re´gion pleinement de´veloppe´e de l’e´coulement a` y/(b ·Reb)=0.1, b)
dans la re´gion non de´veloppe´e de l’e´coulement a` y/(b ·Reb)=0.01.
Au niveau de l’entre´e, un profil de vitesse plat, caracte´ristique du tirage thermique, est
observe´. Les profils de vitesse imme´diatement a` l’entre´e ne sont pas disponibles car la prise
de vue est pollue´e par la pre´sence des fils chauffants. A la place, nous avons compare´ le profil
de vitesse dans la re´gion non de´veloppe´e de l’e´coulement pour y/(b · Reb)=0.01 (cf. figure
3.20.(b)). Les re´sultats montrent des e´carts le´ge`rement plus importants que dans la re´gion
pleinement de´veloppe´e. Cela s’explique en partie par la tre`s faible hauteur de de´veloppement
dans certains cas, ce qui implique une plus grande erreur sur la position exacte des profils
autosimilaires. Nous pouvons ajouter les incertitudes lie´es a` la distribution de flux de chaleur
a` l’entre´e.
Pour un canal avec tempe´rature ambiante impose´e, on retrouve la meˆme de´formation
du profil de vitesse, observe´e dans les re´sultats nume´riques (cf. figure 3.7 (a)). Le fait que
la tempe´rature de paroi soit infe´rieure a` la tempe´rature ambiante, rend la comparaison
des re´sultats difficile. Un exemple de profil de vitesse, obtenu pour le re´gime stable avec
tempe´rature impose´e, est pre´sente´e figure 3.21 pour le point R0.06 G100 A. Pour ce point, le
de´bit massique a` travers le canal correspond aux valeurs nume´riques avec une erreur relative
infe´rieure a` 4%, ce qui rend la comparaison possible. D’une manie`re ge´ne´rale, le de´callage
du maximum dans le profil de vitesse est de´calle´ vers la paroi adiabatique par rapport aux
re´sultats nume´riques ; cela vient de la tempe´rature impose´e qui est le´ge`rement infe´rieure a` la
tempe´rature ambiante. A l’entre´e du canal (y = 2cm) la correspondance entre les re´sultats
nume´riques et expe´rimentaux est particulie`rement bonne. Nous supposons que les e´carts ob-
serve´s pour les autres hauteurs sont dus aux conditions limites mal restitue´es dans notre
expe´rience.
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Figure 3.21 – Profils de vitesse dans le canal a` diffe´rentes hauteurs pour le point R0.06G100A,
comparaison avec les re´sultats nume´riques.
En sortie du canal, le nombre de Richardson est compris entre 0.3 et 0.08 et le nombre
de Reynolds varie entre 620 et 110. La figure 3.22 montre des images prises par une came´ra
classique, au dessus du canal imme´diatement apre`s l’injection des particules. A ce moment
pre´cis de l’expe´rience, les particules ne sont pas encore me´lange´es a` l’air et on distingue tre`s
clairement la formation des instabilite´s de Kelvin-Helmholtz. Celles-ci entrainent une le´ge`re
oscillation du profil de vitesse en sortie du canal. Le maximum du profil de vitesse oscille
de gauche a` droite avec un mouvement qui semble pe´riodique (le caracte`re pe´riodique des
oscillations n’a pu eˆtre ve´rifie´ en raison du nombre limite´ d’images). Ces oscillations sont
tre`s faibles et le mouvement s’estompe tre`s rapidement a` l’inte´rieur du canal. C’est pourquoi
nous pouvons conside´rer que nous sommes en re´gime permanent laminaire. Ces observations
expe´rimentales nous permettent de confirmer l’hypothe`se adopte´e lors des de´veloppements
the´oriques et nume´riques.
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Figure 3.22 – Instabilite´s de Kelvin-Helmholtz. Les images sont prises a` la sortie du canal
pour le point R0.06 G100 S.
Ceci nous ame`ne au prochain re´gime d’e´coulement dans lequel les instabilite´s en sortie
influencent le champ de vitesse dans la totalite´ du canal.
 Le re´gime sinueux pe´riodique
Nous avons appele´ ce re´gime  sinueux pe´riodique  en re´fe´rence au mode sinueux ren-
contre´ dans les jets plan avec un faible Reynolds [112]. Ce re´gime est caracte´rise´ par un
mouvement ondulant du champ de vitesse, sur toute la hauteur du canal. Sur la figure 3.23
(a), nous pre´sentons des images des champs instantane´s de vitesse et de divergeance a` trois
hauteurs du canal pour le point R0.14 G500 S. On remarque que le mouvement du fluide,
de la gauche vers la droite, s’accompagne d’un mouvement du fluide dans la profondeur du
canal, de l’avant vers l’arrie`re. La divergeance permet de distinguer deux couches de fluide
qui se comportent de manie`res parfaitement oppose´es dans la profondeur du canal (repe`re K).
Ainsi, l’ondulation a` lieu dans les deux directions x et z avec une meˆme fre´quence. Nous avons
observe´ par visualisation directe que la fre´quence d’ondulation augmente lorsque la puissance
dissipe´e augmente. Ce re´sultat est corrobore´ par plusieurs e´tudes sur les phe´nome`nes instables
en convection naturelle (ex :[114]).
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Figure 3.23 – a) Images des champs de vitesse (m.s−1) et de divergeance (s−1) pour le
point R0.14 G500 S, b) champs de vitesse, de divergeance et de vorticite´ (s−1) pour le point
R0.2 G1300 S.
Dans ce re´gime, des zones de faibles vitesses apparaissent pe´riodiquement au niveau des
parois (repe`re L). Ces re´gions de faibles vitesses favorisent l’apparition de points d’inflexion a`
l’inte´rieur du canal et donc un basculement vers un autre re´gime dans lequel nous observons
des vitesses d’air ne´gatives (dirige´es vers le bas) a` l’inte´rieur du canal.
 Le re´gime sinueux ape´riodique
A la diffe´rence du pre´ce´dent re´gime, le re´gime sinueux ape´riodique est caracte´rise´ par
la pre´sence de vitesse ne´gative a` l’inte´rieur du canal. Un exemple est donne´ figure 3.23.(b),
correspondant au point R0.2 G1300 S. Dans ce cas, les forces d’inertie ne sont pas suffisantes
pour repousser comple`tement le volume d’air pre´sent en sortie. De ce fait, l’e´coulement se
re´organise en un filet d’air chaud qui parcourt le canal en provoquant au passage des strucures
tourbillonnaires tridimensionnelles (repe`res P, O, M). La position du filet d’air chaud varie
brutalement de la gauche vers la droite dans un mouvement non pe´riodique. Le re´gime sinueux
a e´galement e´te´ observe´ pour les plus faibles valeurs de b, lorsque la tempe´rature ambiante
est impose´e. La diffe´rence re´side dans le fait que le comportement sinueux de l’e´coulement
n’est pas visible dans le plan de mesure. En effet, l’e´paisseur du canal est trop faible pour
permettre a` l’e´coulement de recirculer dans le plan (x, y).
Malgre´ la pre´sence de vitesses ne´gatives dans la direction y, la vitesse moyenne dans le
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plan de mesure reste positive dans toute la hauteur du canal. En diminuant plus encore le
flux de chaleur, le champ de vitesse subit des inversions comple`tes, et on observe des bouffe´es
de chaleur intermittentes en sortie du canal.
 Le re´gime de bouffe´e
Pour certains points expe´rimentaux, nous obtenons un re´gime caracte´rise´ par des inver-
sions momentane´es de la vitesse moyenne dans le plan de mesure. Ce re´gime a e´te´ observe´
pour les grandes comme pour les petites valeurs du rapport de forme du canal b/H et nous
pensons qu’il re´sulte d’un processus d’accumulation de chaleur suivies de bouffe´es, lorsque le
flux dissipe´ a` l’entre´e est tre`s faible. La figure 3.24 pre´sente la valeur de la vitesse moyenne
selon y a` l’entre´e (a) et a` la sortie (b) du canal mesure´e sur une pe´riode de 160 s avec une
fre´quence de 3 Hz, pour le point R0.14 G300 S. Ces deux se´quences ont e´te´ prises successi-
vement. La variable V est calcule´e en inte´grant la vitesse v dans l’e´paisseur du canal.
V =
1
b
·
∫ b
0
v(x) · dx (3.62)
La vitesse moyenne V subit d’importantes fluctuations a` l’entre´e mais reste positive. En
revanche, le de´bit en sortie pre´sente un caracte`re tre`s irre´gulier, avec des hausses violentes
ainsi que des inversions momentane´es du sens de l’e´coulement. Les valeurs moyennes dans le
temps a` l’entre´e et a` la sortie du canal montrent que le de´bit massique ne se conserve pas
dans le plan de mesure. La structure qui revient le plus souvent dans ce cas est la pre´sence
d’un large tourbillon au niveau de l’entre´e, alimente´ a` la fois par le haut et par le bas (cf.
figure 3.27). Des re´sultats plus de´taille´s du champ de vitesses lors des phases descendantes
et ascendantes de la variable V en entre´e du canal (cf. 1, 2, 3, 4 et 5 sur la figure 3.24.(a)),
sont propose´s en annexe E.
Figure 3.24 – Vitesse moyenne pour le point R0.14 G300 S a) y = 2cm, b) y = 50cm.
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Pour les faibles valeurs de b, le caracte`re chaotique du phe´nome`ne est encore plus flagrant.
La figure 3.25.(a) pre´sente l’e´volution de la vitesse selon y d’un point situe´ au centre du canal,
1 cm au dessus de l’entre´e, pour le pointR0.03 G10 S. Dans cette expe´rience, l’enregistrement
des images a de´bute´ le´ge`rement avant la mise sous tension des fils chauffants. Ce point
expe´rimental est inte´ressant car nous avons pu observer un changement de comportement
entre le re´gime de bouffe´e et le re´gime sinueux ape´riodique. Sur la figure 3.25.(b), nous avons
trace´ le diagramme de phase du meˆme point. On y distingue 4 zones. La premie`re (L), la plus
condense´e, correspond a` l’e´coulement avant la mise sous tension. Dans ce cas les particules
tombent sous l’effet de la gravite´ avec une vitesse proche de 1.5 mm.s−1. Apre`s la mise sous
tension, l’e´coulement oscille entre les zones (M) et (O) et la vitesse moyenne mesure´ dans
le plan d’e´tude subit des inversions brutales. Les zones (M) et (O) semblent correspondre a`
des points d’e´quilibres instables de l’e´coulement. Au bout d’un certain temps, l’e´coulement
se stabilise dans la zone (Q) correspondant au re´gime sinueux ape´riodique.
Figure 3.25 – Mesure de vitesse sur un point situe´ au centre du canal, 1 cm au dessus de
l’entre´e, pour le point R0.14 G300 S a) vitesse selon y en fonction du temps b) diagramme
de phase dans le plan (u, v).
Les images sur la figure 3.26 montrent la configuration de l’e´coulement dans les zones
d’e´quilibre instable (M) et (O), ainsi que dans la zone de transition (N), lorsqu’une inversion
du de´bit se produit. Le champ divergeant sugge`re que l’inversion du de´bit massique a lieu
par l’interme´diaire d’un tourbillon qui s’e´tend dans la profondeur du canal (cf. figure 3.27
(a)). Comme celui-ci ne peut e´voluer dans la direction y, il se de´place du haut vers le bas
et de l’avant vers l’arrie`re, entrainant des inversions brutales de la vitesse moyenne mesure´e
dans le plan d’e´tude. Pour ce point expe´rimental, le tourbillon finit par eˆtre e´vacue´ en sortie
du canal pour laisser place au re´gime sinueux ape´riodique. Lorsque la tempe´rature est im-
pose´e (R0.02 G2 A), le meˆme comportement chaotique se conserve 1h30 apre`s la mise sous
tension. Nous n’avons pas pu ve´rifier si le re´gime sinueux ape´riodique finit par s’e´tablir pour
des temps plus longs du fait des particules que s’e´chappent progressivement de l’enceinte. En
effet, le fait de re´injecter des particules perturberai l’e´coulement.
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Figure 3.26 – Images des lignes de courant, de la vitesse de l’e´coulement (m.s−1), et de la
divergeance (s−1) lors du re´gime transitoire pour le point R0.02 G2 S.
Figure 3.27 – Repre´sentation sche´matique de l’e´coulement observe´ a` l’entre´e du canal pour
le re´gime de bouffe´e, a) R0.02 G2 S b) R0.14 G300 S
L’e´tude se rapprochant au maximum de notre cas est sans doute celle de Higuera [80],
dans laquelle une source de chaleur ponctuelle est situe´e a` l’entre´e d’un canal vertical dont
les parois sont porte´es a` tempe´rature ambiante. Par l’analyse the´orique, l’auteur montre que
lorsque la chemine´e est trop haute (ou bien que la puissance dissipe´e est insuffisante), le fluide
s’e´le`ve dans le canal, jusqu’a` une certaine hauteur (critique), puis recircule vers le bas du
canal pour finalement sortir du canal par l’entre´e. Ce re´gime d’e´coulement (qui n’a pas e´te´
mentionne´ auparavant) a e´te´ observe´ pour le point R0.02 G2 A. La faible quantite´ de chaleur
dissipe´e par les fils chauffants, conjugue´e au fait que la tempe´rature ambiante est impose´e
sur l’une des parois, fait que l’e´coulement est emporte´ vers le bas. Cela sugge`re qu’une telle
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configuration n’est possible que lorsque la hauteur de recirculation est tre`s faible (de l’ordre
de grandeur de l’e´paisseur du canal). Dans le cas contraire, on se trouve dans le re´gime de
bouffe´e. L’hypothe`se d’un re´gime permanent et d’une hauteur critique n’est alors plus valable
dans un cas re´el.
3.3.4 Bilan massique et thermique dans un plan 2D.
Pour chaque point expe´rimental, excepte´ pour le re´gime de bouffe´e, nous avons ve´rifie´ la
conservation du de´bit massique dans le plan de mesure. Les re´sultats sont pre´sente´s figure
3.28, ou` Sm˙ repre´sente le de´se´quilibre relatif du de´bit massique entre l’entre´e et la sortie du
canal :
Sm˙ =
m˙a,in − m˙a,out
m˙a,in
× 100 (3.63)
Figure 3.28 – Pourcentage de de´se´quilibre du de´bit massique d’air entre l’entre´e et la sortie
du canal dans un plan 2D.
Les re´sultats sont conformes aux attentes. Les points situe´s dans le re´gime stable pre´sentent
une excellente conservation du de´bit, validant l’hypothe`se d’un e´coulement bidimensionnel.
Pour le re´gime pe´riodique, la conservation est correcte et le caracte`re pe´riodique des ondu-
lations sugge`re que la valeur de Sm˙ tend vers ze´ro lorsqu’on augmente le nombre d’images
prises pour calculer la valeur moyenne. La meˆme observation peut-eˆtre faite pour le re´gime
de transition turbulente. Le re´gime sinueux ape´riodique est celui entrainant le plus fort e´cart
de de´bit (jusqu’a` 15%). Contrairement aux re´gimes pre´ce´dents, rien n’indique qu’une valeur
moyenne´e sur un temps long permettrait de re´duire cet e´cart.
Pour le canal adiabatique, nous pouvons ve´rifier la conservation du flux thermique entre
l’entre´e et la sortie, dans le plan de mesure. Nous de´finissons le flux de chaleur q˙c comme
suit :
q˙c = m˙a,out · Ca · T out − m˙a,in · Ca · T in (3.64)
Puis nous de´finissons le de´se´quilibre relatif du flux de chaleur par :
Sq˙ =
q˙ − q˙c
q˙
× 100 (3.65)
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Pour le re´gime stable, la valeur de Sq˙ maximale observe´e est de 8%, d’ou` la valeur prise
pour l’incertitude sur q˙ dans le calcul de G. Notons que le flux de chaleur entre l’entre´e et la
sortie est de´termine´ a` partir de mesures ponctuelles. Cela explique les grands de´se´quilibres
observe´s pour les autres re´gimes, en particulier pour le re´gime sinueux ape´riodique.
Figure 3.29 – Pourcentage de de´se´quilibre du flux de chaleur entre l’entre´e et la sortie du
canal dans un plan 2D, pour un canal adiabatique.
La figure 3.30 pre´sente l’ensemble des re´sultats dans le plan (M,G). Pour un canal adiaba-
tique, les re´sultats expe´rimentaux sont conformes a` la the´orie lorsque l’e´coulement se trouve
dans le re´gime stable. Nous avons alors un e´cart relatif maximal sur la vitesse de´bitante
(calcule´ a` l’entre´e du canal), entre l’e´quation 3.46 et l’expe´rience, de 11% avec le point
R0.03 G10 S. Pour le canal a` tempe´rature impose´e, l’e´cart maximal obtenu pour le re´gime
stable est de 26%. Nous supposons que cet e´cart important est duˆ aux conditions limites
dans l’expe´rience, nottamment au niveau de la paroi qui est le´ge`rement plus froide que l’air
dans l’enceinte. Nous conside´rons donc que l’e´quation 3.46 est valide lorsque l’e´coulement se
situe dans le re´gime stable, ce qui n’est pas surprenant vu les similitudes observe´es dans les
profils de vitesse. Dans ce cas, l’e´quation 3.46 peut eˆtre utilise´e pour calculer la hauteur du
canal perettant de maximiser le de´bit massique, lorsque q˙ et b sont impose´s
Pour les autres re´gimes d’e´coulement, la non conservation du de´bit massique entraine des
incertitudes importantes sur la valeur de M . Il est ne´anmoins clair que l’apparition d’insta-
bilite´s dans le canal entraine une diminution de la vitesse de´bitante dans le plan de mesure.
Pour le re´gime sinueux pe´riodique, les re´sultats sont mitige´s. Les expe´riences avec un canal
de faible e´paisseur (<3 cm) sont en bon accord avec la the´orie avec un e´cart relatif maximal
de 8% sur la vitesse de´bitante. Pour un canal de 7 cm, le re´gime sinueux pe´riodique entraine
un e´cart de 48 % (R0.14 G500 S) et 36% (R0.14 G800 S). Le fait d’imposer la tempe´rature
ambiante sur l’une des parois change peu ce re´sultat.
Le re´gime sinueux ape´riodique entraine les plus grands e´carts avec la the´orie. De plus,
le fait d’imposer la tempe´rature ambiante sur l’une des parois entraine une agmentation
importante de l’e´cart entre les re´sultats the´oriques et expe´rimentaux (35 % d’e´cart pour le
point R0.2 G1300 S et 55% pour le point R0.2 G1300 A).
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Figure 3.30 – Points expe´rimentaux M = f(G), a) 1 < G < 100, b) 100 < G < 10000.
3.3.5 Interpre´tation des re´sultats et liens avec la paroi ventile´e
Le mode`le the´orique e´tablit en de´but de chapitre est valable pour un cas acade´mique,
comprenant tre`s peu de degre´s de liberte´. Les re´sultats expe´rimentaux confirment la vali-
dite´ du mode`le dans une certaine gamme du rapport de forme du canal b/H et du nombre
G. Dans ce cas, l’e´quation 3.46 fournit une bonne approximation de la vitesse moyenne
dans le plan de mesure de notre expe´rience. Bien que nous n’ayons pas mesure´ le champ
de tempe´rature dans le canal, la bonne concordance observe´e entre les profils de vitesse
nume´riques et expe´rimentaux sugge`re que le champ de tempe´rature dans le plan de mesure
est proche du champ calcule´ par le mode`le nume´rique. Or nous avons vu a` l’issue des re´sultats
nume´riques que les relations de convection force´e pouvaient eˆtre utilise´es dans le canal pour
calculer les coefficients de transfert par convection ainsi que les facteurs de friction (mis a`
part pour les faibles valeurs de Pr). Nous en concluons que pour un re´gime d’e´coulement de
type stable, les relations de convection force´e peuvent eˆtre utilise´es pour l’e´tablissement d’un
mode`le plus complexe, incluant des pertes de charges au niveau de l’entre´e, ou un gradient
thermique vertical a` l’exte´rieur du canal. Pour les autres re´gimes d’e´coulements observe´s, une
autre strate´gie de mode´lisation doit eˆtre employe´e.
Le cas de la transition vers la turbulence est un cas a` part car de notre point de vue, ce
re´gime correspond a` des tempe´ratures importantes au niveau de l’e´changeur et/ou a` un canal
e´pais. Or ce sont pre´cise´ment ces aspects que nous cherchons a` e´viter vis-a`-vis du confort et
de la perte d’espace habitable.
Dans le re´gime sinueux pe´riodique, les instabilite´s observe´es en sortie se propagent a`
l’inte´rieur du canal, entrainant une oscillation pe´riodique de l’e´coulement. L’e´nergie dissipe´e
au travers des oscillations peut eˆtre mesure´e a` l’aide d’une analyse fre´quentielle, que nous
n’avons pas pu effectuer. Pour ce re´gime, la concordance entre les re´sultats expe´rimentaux
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et l’e´quation 3.46 reste correcte.
Si l’e´coulement se trouve dans le re´gime sinueux ape´riodique, les instabilite´s a` l’inte´rieur
du canal entrainent une diminution conse´quente du de´bit massique. Cependant, l’effet che-
mine´e reste un parame`tre important qu’il faut prendre en compte. Dans une premie`re ap-
proche, nous sugge´rons l’application d’un coefficient compris entre 0 et 1 au niveau des forces
de gravite´ pour le calcul du de´bit massique dans le canal. Avec plus de points expe´rimentaux,
une relation pourrait eˆtre e´tablie entre ce coefficient, Rib et b/H. Le proble`me reste ne´anmoins
entier pour le calcul des coefficients de transfert par convection a` l’inte´rieur du canal.
Quant au re´gime de bouffe´e, les faibles quantite´s de chaleur mises en jeu font qu’il n’est
pas ne´cessaire de le prendre en compte dans un mode`le de paroi ventile´e. Ce re´gime offre
ne´anmoins des perspectives de recherches inte´ressantes a` un niveau plus fondamental.
Pour mode´liser un syste`me du type de la paroi ventile´e, l’enjeu est non seulement la
mode´lisation de ces diffe´rents re´gimes, mais aussi la pre´vision du type d’e´coulement au-
quel on risque d’eˆtre confronte´, sans avoir a` effectuer une expe´rience. A partir des re´sultats
expe´rimentaux, nous pouvons e´tablir les faits suivants :
– Quel que soit le point expe´rimental e´tudie´, des instabilite´s perturbent l’e´coulement qui
de ce fait, n’est jamais parfaitement stationnaire.
– Pour certaines valeurs de G et b/H, ces instabilite´s sont suffisamment faibles pour eˆtre
ne´glige´es. Dans ce cas l’e´coulement est stable.
– Le re´gime stable n’a pas e´te´ observe´ pour b/H = 0.14 et b/H=0.2.
– Le re´gime sinueux pe´riodique n’a pas e´te´ observe´ pour b/H = 0.2.
– Lorsque un mouvement ondulatoire est observe´ dans le canal, la fre´quence d’ondulation
augmente lorsque la puissance dissipe´e augmente.
– Pour une valeur de b/H donne´e, le passage d’un re´gime a` l’autre peut eˆtre obtenu soit
en modifiant le flux de chaleur, soit en diminuant la vitesse de l’e´coulement par l’im-
position de la tempe´rature ambiante sur l’une des parois.
A cela, nous pouvons ajouter le fait que quel que soit le rapport de forme du canal, le
re´gime de transition turbulente peut toujours eˆtre atteint en augmentant le flux de chaleur a`
l’entre´e du canal. De plus, le re´gime de bouffe´e peut toujours eˆtre atteint en diminuant le flux
de chaleur a` l’entre´e du canal. L’ensemble des points expe´rimentaux est expose´ dans le plan
(G, (b/H)) sur la figure 3.31. Les diffe´rents symboles correspondent aux diffe´rents re´gimes
d’e´coulements de´crits pre´ce´demment (cf. figure 3.32). Sur la figure 3.31, les valeurs de Rib et
Reb sont obtenues a` partir des re´sultats the´oriques.
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Figure 3.31 – Points expe´rimentaux dans le plan ((b/H), G), a) canal adiabatique, b)
tempe´rature impose´e.
Figure 3.32 – Repre´sentation sche´matique des diffe´rents re´gimes d’e´coulements observe´s.
Les re´sultats de la figure 3.31 sugge`rent que plus la valeur de (b/H) est e´leve´e, plus la
gamme du Rib en sortie (pour un canal adiabatique), menant a` un e´coulement stable, dimi-
nue. De plus, a` partir d’un certain ratio, un e´coulement stable n’est simplement plus possible
et l’on passe directement du re´gime de transition turbulente au re´gime sinueux pe´riodique
(pour parvenir a` cette conclusion, nous avons fait varier le flux de chaleur de 0 a` 30 pour un
canal de 7 cm). Pour les rapports (b/H) encore plus grands, on passe directement du re´gime
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de transition turbulente au re´gime sinueux ape´riodique. Si nos hypothe`ses sont exactes, cela
signifie qu’il existe un rapport de forme (b/H) critique pour lequel le re´gime stable est impos-
sible, quelque soit la puissance dissipe´e en entre´e du canal. D’apre`s nos re´sultats ce rapport
critique est proche de 0.14. Ce re´sultat est ne´anmoins valable uniquement pour un rapport
de forme profondeur/hauteur e´gale a` 1. Il parait e´vident qu’un canal avec une profondeur
plus faible me`nerait a` des re´sultats diffe´rents. Pour unifier les deux e´chelles de longueur (lar-
geur et profondeur) d’autres expe´riences doivent eˆtre mene´es en modifiant ces deux variables.
Finalement, nous pensons que les diffe´rents re´gimes d’e´coulement dans un syste`me de
type source chaude / chemine´e peuvent eˆtre pre´vus en connaissant les deux rapports de
forme du canal (hauteur / profondeur et hauteur / largeur) ainsi que le nombre de Richard-
son the´orique, base´ sur ∆Tmax, calcule´ en supposant un re´gime stable (comme c’est le cas
dans l’approche the´orique effectue´e en de´but de chapitre). Dans notre expe´rience, la transi-
tion entre le re´gime stable et le re´gime sinueux a lieu pour Rib '0.35 si b/H=0.02, Rib ' 0.3
si b/H=0.03 et Rib ' 0.2 si b/H=0.06. Nous n’avons pas cette information pour b/H = 0.08.
Pour les valeurs de b/H supe´rieures ou e´gale a` 0.14, nous pensons que le re´gime stable n’existe
pas, a` moins de diminuer la profondeur du canal.
Ces valeurs sont donne´es a` titre indicatif. Nos donne´es expe´rimentales ne nous permettent
pas d’e´valuer pre´cise´ment les frontie`res suppose´es entre les diffe´rents re´gimes dans le plan
(Rib,(b/H)). Outre les proble`mes d’acquisition, il faut remarquer que les diffe´rents points
expe´rimentaux ont e´te´ mene´s avec les meˆmes conditions initiales, l’enceinte e´tant refroi-
die entre chaque test. Il est fort probable que la transition entre les diffe´rents re´gimes soit
de´calle´e en fonction des conditions initiales. Nous avons vu au de´marrage de l’e´coulement que
les instabilite´s apparaissent a` l’inte´rieur du canal de`s la mise en chauffe, et que celles-ci sont
 chasse´es  a` l’exte´rieur du canal si l’intensite´ du flux de chaleur est suffisante. Nous avons
brie`vement ve´rifie´ que l’e´coulement pouvait eˆtre  amorce´  avec une puissance dissipe´e im-
portante au de´but de l’expe´rience. Le fait de diminuer progressivement la puissance dissipe´e
nous a permis d’observer le re´gime sinueux pe´riodique pour le point R0.14 G300 S, alors
que celui-ci se trouve dans le re´gime sinueux ape´riodique d’apre`s les re´sultats pre´ce´dents.
Les expe´riences devraient donc eˆtre effectue´es a` flux montant et descendant pour prendre en
compte ce phe´nome`ne d’hyste´re´sis, assez re´pandu dans les proble`mes de convection naturelle
(ex. [115]).
Une autre raison est la non uniformite´ du flux de chaleur dissipe´ a` l’entre´e. Si celui-ci
e´tait parfaitement distribue´ (comme le suppose l’analyse the´orique), nous pensons que le
re´gime stable couvrirait une plus large gamme du nombre de Richardson. C’est pourquoi
l’inexistence du re´gime stable pour les grands rapports de forme n’est pas tout a` fait claire. Il
est possible que nous n’ayons pu l’observer en raison du protocole expe´rimental incluant des
sources de chaleur line´aires. Ne´anmoins, le fait que la gamme de Rib permettant d’atteindre
le re´gime stable, se re´duise fortement lorsque b/H augmente, parait cohe´rent.
D’autres facteurs interviennent tels que la pre´sence de particules dans le fluide qui peuvent
exercer une influence pour les tre`s faibles vitesses du fluide porteur, ou encore le gradient
thermique pre´sent dans l’enceinte lors des mesures.
Dans la paroi ventile´e, le rapport b/H est e´gal a` 0.012 et Rib (calcule´ a` partir des va-
leurs expe´rimentales) est environ e´gal a` 1.3 pour le cas le plus de´favorable (Tw,in = 30°C).
En supposant que nos re´sultats peuvent eˆtre transpose´s a` d’autres valeurs de la hauteur H
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du canal, on peut affirmer que l’e´coulement dans la paroi ventile´e est plutoˆt de type stable
dans un plan perpendiculaire a` la plaque de se´paration. En calculant Ri par rapport a` l’es-
pacement entre tasseaux, on obtient une valeur proche de 6 pour le cas le plus de´favorable.
Puisque nous disposons de tre`s peu d’informations sur le profil de vitesse dans le plan (y, z),
nous nous restreindrons dans la suite a` de faibles valeurs de b, ainsi que de faibles valeurs de
l’espacement entre les tasseaux qui maintiennent la plaque de se´paration. Cela nous permet
de supposer un e´coulement stable dans les trois directions de l’espace au sein de la paroi
ventile´e, et de proposer un premier mode`le analytique sans avoir a` prendre en compte les
diffe´rents re´gimes d’e´coulement observe´s dans cette expe´rience.
3.4 Conclusion
Dans ce chapitre, nous avons e´tudie´ la convection naturelle ge´ne´re´e par une source de
chaleur re´partie a` l’entre´e d’un canal vertical non isole´. Nous avons en premier lieu effectue´
une e´tude the´orique base´e sur l’analyse d’e´chelle et les simulations nume´riques, en supposant
un e´coulement laminaire bidimensionnel. Nous avons montre´ comment les conditions limites
au niveau des parois pouvaient influencer le profil de vitesse dans le canal. Cette analyse
nous a permis de valider l’utilisation des corre´lations de convection force´e pour le calcul des
coefficients de transfert convectifs et du facteur de friction, lorsque Pr ∼ 1 ou Pr > 1. Nous
avons propose´ une corre´lation permettant le calcul du de´bit massique a` travers le canal pour
des conditions limites syme´triques ou asyme´triques. Cette correlation peut eˆtre utilise´e pour
de´terminer la hauteur optimale H qui maximise le de´bit massique dans le canal lorsque les
autres parame`tres sont fixe´s.
Pour valider notre approche the´orique, nous avons mis en place un banc expe´rimental
dont les conditions limites sont relativement bien controˆle´es. Pour ge´ne´rer un flux de chaleur
reparti a` l’entre´e du canal, nous avons utilise´ un re´seau de fils chauffants de faible diame`tre.
Bien que les re´sultats ont mis en e´vidence les limitations de cette me´thode, nous avons pu
distinguer diffe´rents re´gimes d’e´coulement selon le rapport de forme du canal et la puissance
injecte´e a` l’entre´e. En s’appuyant sur les images prises par le dispositif PIV, nous avons
donne´ les principales caracte´ristiques des diffe´rents re´gimes d’e´coulements observe´s dans le
canal. Parmi ces re´gimes, le re´gime que nous avons qualifie´ de  stable  se rapproche de
l’e´coulement suppose´ dans l’analyse the´orique, tandis que le re´gime  sinueux ape´riodique 
engendre des erreurs allant jusqu’a` 50% de la valeur calcule´e par le mode`le. C’est pour-
quoi il est important de pouvoir pre´dire ces diffe´rents re´gimes si l’on souhaite mode´liser un
syste`me de type source chaude re´partie / chemine´e. Les re´sultats expe´rimentaux sugge`rent
que plus le rapport de forme b/H augmente, plus la gamme des Rib (the´oriques), menant
a` un e´coulement stable, diminue. A l’issue des re´sultats, nous avons suppose´ que la transi-
tion entre les diffe´rents re´gimes peut eˆtre pre´vue en connaissant le(s) rapport(s) de forme du
canal e´tudie´, ainsi que la valeur the´orique du nombre de Richardson du canal. Celui-ci est
calcule´ avec la diffe´rence de tempe´rature maximale entre l’air du canal et l’air ambiant, et
en supposant un re´gime de type stable a` l’inte´rieur du canal. Ne´anmoins, nos donne´es sont
insuffisantes pour valider cette hypothe`se.
Pour revenir a` l’e´tude de la paroi ventile´e, nous pouvons conclure que la mode´lisation du
syste`me est tout a` fait envisageable lorsque l’e´coulement se trouve en re´gime stable. Dans ce
cas, les corre´lations de convection force´e peuvent eˆtre utilise´es pour calculer les coefficients
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de transferts par convection, ainsi que les facteurs de friction, dans le canal, mais aussi au
niveau de l’e´changeur de chaleur. A ce titre d’autres expe´riences devraient eˆtre effectue´es pour
valider l’existence d’un tel re´gime lorsque le canal vertical est situe´ dans un milieu clos de
hauteur e´quivalente. Pour l’heure, il s’agit de fournir un outil permettant le dimensionnement
de la paroi ventile´e et l’e´valuation des e´conomies d’e´nergie suite a` son utilisation. Dans le
chapitre suivant, nous proposons un premier mode`le nodal de la paroi ventile´e en se limitant
a` de faibles valeurs de b ainsi que de l’espacement entre les tasseaux. A terme, ce mode`le peut
eˆtre comple´te´ pour prendre en compte ces diffe´rents re´gimes d’e´coulements. Remarquons que
le re´gime stable est a` la fois le plus simple a` mode´liser et le plus efficace au niveau du tirage
thermique, ainsi que des transferts de chaleur vers les parois du canal. Si des phe´nome`nes
instables apparraissent dans le canal, le syste`me perd de son inte´reˆt.
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Chapitre 4
Etude analytique et optimisation de la
paroi ventile´e
Dans ce chapitre, nous e´tablissons un mode`le the´orique de la paroi ventile´e a` partir de la
me´thode nodale. Les objectifs de ce mode`le sont les suivants :
– De´terminer un ou plusieurs dimensionnements optimise´s de la paroi ventile´e.
– Inte´grer le mode`le dans une plateforme de simulation a` l’e´chelle du baˆtiment.
– Fournir une me´thode de re´gulation adapte´e a` un ou plusieurs cas typiques d’apparte-
ments.
– Effectuer des simulations annuelles pour e´valuer le potentiel d’e´conomie d’e´nergie suite
a` l’utilisation de la paroi ventile´e.
4.1 Etablissement d’un mode`le analytique
4.1.1 Hypothe`ses et variables
La lame d’air est divise´e en plusieurs canaux rectangulaires forme´s entre l’isolant, la
plaque de se´paration, et les tasseaux verticaux. Le mode`le se concentre sur un des canaux.
Le domaine d’e´tude est illustre´ figure 4.1. Les tempe´ratures indique´es a` gauche de la figure
sont les tempe´ratures d’air dans la paroi ventile´e, moyenne´es dans le plan (x, z). L’air entre
en partie basse de la paroi au niveau des ouvertures a` la tempe´rature Ta,in correspondant a` la
tempe´rature d’air dans la pie`ce au niveau du sol. L’air traverse ensuite l’e´changeur de chaleur,
qui constitue le moteur de l’e´coulement tout en ge´ne´rant des pertes de charge. Au niveau de
l’e´changeur, la tempe´rature d’air augmente jusqu’a` sa valeur maximale note´e Ta,max. L’air
remonte ensuite dans la lame d’air en ce´dant de la chaleur vers la pie`ce et vers les murs
exte´rieurs. De ce fait, la tempe´rature de´croit jusqu’a` atteindre sa valeur de sortie Ta,out.
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Figure 4.1 – Domaine d’e´tude du mode`le analogique. a) Profil de tempe´rature dans la paroi
ventile´e selon y, b) vue de face de la paroi ventile´e dans un plan (y,z), c) localisation des flux
thermiques.
Compte tenu des observations sur le prototype, nous avons divise´ le proble`me en deux
zones distinctes repre´sente´es figure 4.1(c). La premie`re correspond a` la partie basse de la paroi
et s’arreˆte imme´diatement au dessus de l’e´changeur de chaleur. La deuxie`me est constitue´e
de la lame d’air pre´sente au dessus de l’e´changeur. Dans ces deux zones, les tempe´ratures
moyennes de l’air dans un plan (x, z) sont note´es T a1(y) et T a2(y) respectivement. Sur la
figure 4.1(c), Q˙out repre´sente le flux de chaleur re´cupe´re´ par l’air entre l’entre´e et la sortie de
l’e´changeur. Q˙HX est le flux de chaleur total dissipe´ par l’e´changeur. Q˙p est le flux de chaleur
qui traverse la plaque de se´paration vers le local et Q˙i le flux de chaleur perdu a` travers
l’isolant :
Q˙p = Q˙p1 + Q˙p2 (4.1)
Q˙i = Q˙i1 + Q˙i2 (4.2)
La conservation des flux s’e´crit donc :
Q˙HX = Q˙p + Q˙i + Q˙out (4.3)
De plus, la chaleur dissipe´e a` travers la plaque de se´paration comprend une part convective
et une part radiative :
Q˙p = Q˙conv + Q˙rad (4.4)
La connaissance de ces valeurs nous permet de calculer la part radiative du syste`me ainsi
que le pourcentage de pertes au dos.
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Sur la figure 4.2, on peut voir l’ensemble des variables ge´ome´triques prises en compte dans
le mode`le.
Figure 4.2 – Dimensions de la paroi ventile´e : a) vue de face, b) vue de profil, c) vue de
haut et de profil de l’e´changeur de chaleur
Nous avons au total 16 degre´s de liberte´ pour dimensionner le syste`me. La seule contrainte
impose´e entre les variables est la suivante :
eHX + 2 · Lfin = b (4.5)
De cette manie`re, l’e´changeur occupe la totalite´ de l’espace disponible entre l’isolation et
la plaque de se´paration.
Les principales hypothe`ses utilise´es pour le mode`le sont les suivantes :
– L’e´coulement est laminaire dans la paroi ventile´e (Re < 1500),
– La tempe´rature ambiante du local de´pend seulement de y,
– Les coefficients de transfert par convection et rayonnement sont constants sur la hauteur
de l’e´changeur,
– La tempe´rature de la canalisation principale de l’e´changeur est uniforme,
– Le de´bit d’air se re´partit uniforme´ment a` travers les diffe´rents canaux de la lame d’air
et de l’e´changeur.
Les deux dernie`res hypothe`ses sont centrales dans l’e´tablissement du mode`le. La premie`re
est raisonnable a` condition que la diffe´rence de tempe´rature d’eau entre l’aller et le retour soit
faible. La deuxie`me hypothe`se (re´partition homoge`ne des de´bits massiques dans les diffe´rents
canaux) de´coule directement de la premie`re dans le mesure ou` nous nous trouvons dans le
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re´gime stable observe´ dans le chapitre pre´ce´dent.
Les variables peuvent eˆtre classe´es en trois cate´gories : les entre´es (variables au cours du
temps), les sorties (re´sultats du mode`le) et les parame`tres qui sont fixe´s par l’utilisateur et
restent constants au cours d’une simulation en re´gime dynamique. L’ensemble des variables
de la paroi ventile´e est pre´sente´ dans le tableau 4.1. Les flux de chaleur sont exprime´s en
Watts par me`tres line´aires de paroi ventile´e.
Symbole description dimension
Entre´es
Text Tempe´rature exte´rieure [K]
Tw,in Tempe´rature d’eau en entre´e de l’e´changeur [K]
T a Tempe´rature moyenne de l’air dans le local [K]
m˙w De´bit massique d’eau a` travers l’e´changeur [kg.s
−1]
Sorties
Q˙HX Flux total dissipe´ par l’e´changeur [W.m
−1]
Q˙i Flux perdu a` travers l’isolant [W.m−1]
Q˙p Flux dissipe´ a` travers la plaque de se´paration [W.m
−1]
Q˙out Flux re´cupe´re´ par l’air entre l’entre´e et la sortie de la paroi [W.m
−1]
Q˙conv Flux de chaleur parie´tal dissipe´ par convection [W.m
−1]
Q˙rad Flux de chaleur total dissipe´ par rayonnement [W.m
−1]
Tw,out Tempe´rature de sortie de l’e´changeur [K]
∆Pw Pertes de charges hydrauliques [Pa]
Parame`tres
Dimensions cf. figure 4.2
λi Conductivite´ thermique de l’isolant [W.m
−1.K−1]
λfin Conductivite´ thermique des ailettes [W.m
−1.K−1]
λp Conductivite´ thermique de la plaque de se´paration [W.m
−1.K−1]
Table 4.1 – Entre´es, sorties et parame`tres du mode`le analytique
Dans la suite, nous de´crivons les e´quations permettant de calculer les variables de sortie
a` partir des variables d’entre´es ainsi que des parame`tres.
4.1.2 Mode´lisation des transferts thermiques
Transferts convectifs au niveau de l’e´changeur
Ici, nous nous inte´ressons a` la mode´lisation de la zone 1 sur la figure 4.1(c). Au passage de
l’e´changeur, l’air emprunte diffe´rents canaux verticaux de section rectangulaires. Ces canaux
sont forme´s par la base de l’e´changeur, les ailettes ainsi que la plaque de se´paration ou
l’isolant selon le coˆte´ de l’e´changeur conside´re´. Leur nombre est fixe´ par la valeur de bt ainsi
que bfin. En conside`rant que la tempe´rature de la base de l’e´changeur est constante dans la
direction z, quatre canaux (a, b, c et d repre´sente´s figure 4.3.a) peuvent eˆtre distingue´s selon
les conditions limites au niveau des parois.
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Figure 4.3 – Calcul de l’e´volution de la tempe´rature d’air a` travers les canaux de
l’e´changeur : a) vue de haut des quatre canaux, b) bilan thermique dans le canal (b), c)
tempe´ratures des parois du canal (b).
Ainsi les calculs sont effectue´s sur une  pe´riode d’ailette  comprenant ces quatre canaux,
et en faisant l’hypothe`se que l’air se re´partit uniforme´ment dans chacun d’eux. Dans les
chapitres 1 et 3, nous avons vu que des tourbillons pouvaient apparaitre au niveau de l’entre´e
d’air. Si c’est le cas, ceux-ci peuvent entrainer une mauvaise re´partition de l’air au passage
de l’e´changeur. Ce phe´nome`ne est illustre´ figure 4.4 (cette image a e´te´ obtenue a` l’aide d’une
simulation nume´rique). Pour que cette hypothe`se soit valide, nous sugge´rons que l’e´changeur
doit eˆtre place´ au moins 10 cm au dessus de l’entre´e d’air, afin de limiter l’influence de cet
e´ventuel tourbillon.
Figure 4.4 – Illustration d’un tourbillon pre´sent au niveau de l’entre´e d’air qui entraine
une mauvaise re´partition de l’air a` travers l’e´changeur.
Soit Ta1,i(y) la tempe´rature moyenne de l’air dans le canal i (avec i = a,b,c ou d), a` la
hauteur y comprise entre 0 et HHX (l’origine e´tant situe´e sur un point bas de l’e´changeur).
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L’e´volution de Ta1,i(y) est obtenue par la me´thode exponentielle (cf. chapitre 1). Celle-ci
consiste a` effectuer un bilan d’e´nergie dans une tranche d’e´paisseur dy (cf. figure 4.3.b). Nous
pre´sentons les calculs pour le canal (b) uniquement, les e´quations pour les autres canaux e´tant
sensiblement les meˆmes (seule la notation change). Le bilan d’e´nergie en re´gime permanent
dans une tranche d’e´paisseur dy du canal s’e´crit :
m˙a1,b · Cp,a · (Ta1,b(y)− Ta1,b(y + dy)) = hfin · bfin · (2 · Ta1,b(y)− THX − Tfin3) · dy
+2 · hfin · Lfin · (Ta1,b(y)− Tfin2) · dy (4.6)
Avec :
m˙a1,b : de´bit massique d’air dans le canal (b) [kg.s
−1].
Tfin2 : tempe´rature moyenne dans les parties transversales
1 des ailettes [K].
Tfin3 : tempe´rature moyenne dans la partie longitudinale
1 des ailettes (cf. figure 4.3.c) [K].
THX : tempe´rature de la base de l’e´changeur (cf. figure 4.3.c) [K].
Ce qui donne apre`s simplifications :
dTa1,b(y)
dy
+
2 · hfin · (bfin + Lfin)
m˙a1 · Cp,a · Ta1,b = Teq,1,b (4.7)
Dans l’e´quation 4.7, le terme Teq,1,b est la tempe´rature e´quivalente des parois, du canal (b).
Les coefficients de transferts convectifs e´tant conside´re´s e´gaux dans le canal, la tempe´rature
e´quivalente correspond a` la moyenne des tempe´ratures des diffe´rentes parois, ponde´re´e par
leur surface de transferts. Cette e´quation diffe´rentielle du premier ordre a pour solution :
Ta1,b(y) = C · e−α·y + Teq,1,b (4.8)
Avec
α =
2 · hfin · (bfin + Lfin)
m˙a1 · Cp,a (4.9)
La constance d’inte´gration C dans l’e´quation 4.8 est de´termine´e par la condition limite
approprie´e. En entre´e du canal, l’air est a` tempe´rature Ta,in :
Ta1,b(y = 0) = C + Teq,1,b = Ta,in → C = Ta,in − Teq,1,b (4.10)
La tempe´rature moyenne dans le canal est alors obtenue par inte´gration entre 0 et HHX :
T a1,b =
1
HHX
∫ HHX
0
Ta1,b(y)dy =
(Ta,in − Teq,1,b)
HHX · α · (1− e
−α·HHX ) + Teq,1,b (4.11)
Les meˆmes e´quations sont applique´es aux autres canaux. La tempe´rature d’air Ta,max
en sortie de l’e´changeur est obtenue en faisant la moyenne des tempe´ratures en sortie des
1. Dans tout le chapitre, les parties transversales des ailettes de´signent les parties perpendiculaires a`
la base de l’e´changeur, les parties longitudinales de´signent les parties des ailettes parralle`les a` la base de
l’e´changeur
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diffe´rents canaux.
Pour calculer la tempe´rature de surface au niveau des ailettes, nous avons adopte´ le
meˆme type d’approche (bilan thermique dans une section de l’ailette puis inte´gration). La
tempe´rature des ailettes varie dans la direction x sur les parties transversales (Tfin(x), repe`re
(K) a` (L) sur la figure 4.5) et selon z sur les parties longitudinales (Tfin(z), repe`re (L) a` (M))
en contact avec l’isolant d’un coˆte´, la plaque de se´paration de l’autre.
Le bilan d’e´nergie dans une tranche d’ailette transversale s’e´crit (cf. figure 4.5 (c)) :
−λfin ·Sfin ·
(
dTfin(x)
dx
∣∣∣∣
x
− dTfin(x)
dx
∣∣∣∣
x+dx
)
= hfin ·HHX ·(2·Tfin(x)−T a1,b−T a1,c)·dx (4.12)
Dans cette e´quation, Sfin repre´sente la section d’une ailette ( Sfin = HHX .tfin). Posons :
m2 =
hfin ·HHX
λfin · Sfin (4.13)
et
θ(x) = 2 · Tfin(x)− T a1,b − T a1,c (4.14)
On obtient l’e´quation diffe´rentielle d’ailette :
d2θ
dx2
−m2 · θ(x) = 0 (4.15)
La re´solution de cette e´quation avec les conditions limites approprie´es est donne´e en an-
nexe C. Le sche´ma analogique des transferts thermiques dans la zone 1 est donne´ figure 4.6.
Dans un soucis de visibilite´, seul le coˆte´ droit de l’e´changeur (coˆte´ plaque, canaux (b) et (c))
est repre´sente´. A chaque nœud correspond une e´quation bilan exprimant la conservation des
flux de chaleur (certains nœuds correspondent aux entre´es du mode`le).
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Figure 4.5 – Flux de chaleur a` travers les ailettes
En re´gime permanent, le bilan sur un nœud i connecte´ aux nœuds j s’e´crit :∑ Ti − Tj
Rij
= 0 (4.16)
Rij repre´sente la re´sistance thermique en K.W
−1, entre les nœuds i et j. Le nœud Tfin1
e´change de la chaleur avec la base de l’e´changeur via une re´sistance de contact RcHX , la
re´sistance Rfin1 est exprime´e par la relation :
(Tfin1 − Tfin2)/Rfin = qc(x = 0) (4.17)
Les re´sistances Rfin2 et Rfin3 n’ont pas d’expression analytique simple. Les bilans aux
nœuds Tfin2, et Tfin3 sont exprime´s par les solutions de l’e´quation 4.15, avec les conditions
limites approprie´es. Le bilan au point Tfin23 se de´duit par la relation exprimant la conservation
des flux de chaleur par conduction au niveau de l’angle forme´ entre la partie transversale et
la partie longitudinale de l’ailette :
qc(x = Lfin) = qc(z = 0) (4.18)
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Figure 4.6 – Sche´ma analogique des transferts de chaleur a` travers les ailettes dans les
cannaux b et c
Au niveau des nœuds Tp1,b et Tp1,c les transferts de chaleur en surface sont calcule´s a`
partir de la tempe´rature moyenne de ces deux nœuds (ie. Tp1 = (Tp1,b + Tp1,c)/2). La chaleur
traversant la plaque de se´paration est dissipe´e vers la pie`ce par convection et rayonnement
via les coefficients de transfert convectif et radiatif hc1 et hr1.
Le coefficient hfin est calcule´e avec une corre´lation e´tablie par Muzychka [116], valable
en convection force´e pour une canalisation de section arbitraire. La tempe´rature de re´fe´rence
est a` la tempe´rature moyenne dans le canal et le nombre de Nusselt base´ sur la racine carre´
de la section de passage :
Nu√A(L
∗) =
(C4 · f(Pr)√
L∗
)5
(
C2 · C3 · f(Pr)√
L∗
)5
+
(
C1 ·
(
fr ·Re√A
8 · √pi · γ
)1/3)5
m/5

1/m
(4.19)
Avec
L∗ =
L · √A
Re√A · Pr
(4.20)
fr correspond au facteur de friction calcule´ par l’e´quation 4.27, γ est un coefficient qui
vaut 1/10. Les coefficients C de´pendent du type de nombre de Nusselt voulu. Le mode`le
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exponentiel exploite les valeurs moyennes des coefficients. Dans ce cas nous avons : C1 =
3.24; C2 = 3/2; C3 = 0.409; C4 = 2.
f(Pr) de´signe une fonction du nombre de Prandtl :
f(Pr) =
0.564
[1 + (1.909 · Pr1/6)]2/9] (4.21)
Pour les chemine´es plus courtes, les corre´lations de convection naturelle base´es sur le
nombre de Rayleigh modifie´ (cf. e´qu. 1.30, 1.32, ou` 1.33), devraient eˆtre utilise´es. Dans ce
cas, la hauteur de la chemine´e n’intervient plus dans le calcul du flux de chaleur dissipe´ par
l’e´changeur.
La connaissance de ces profils de tempe´rature nous aidera a` estimer les dimensions de
l’e´changeur assurant a` la fois un re´chauffement du fluide optimal, une re´sistance visqueuse
minimale, ainsi qu’une quantite´ de matie`re minimale.
Transferts thermiques au niveau de la lame d’air
Le calcul des tempe´ratures dans la zone 2 est base´ sur la connaissance de la tempe´rature
d’air imme´diatement a` la sortie de l’e´changeur Ta,max. Le canal forme´ au sein de la paroi
ventile´e est beaucoup plus long que les canaux de l’e´changeur et nous sommes confronte´s
aux difficulte´s releve´es dans le premier chapitre. Apre`s avoir teste´ les diffe´rents niveaux de
pre´cision (cf. chapitre 1), nous avons choisi le mode`le exponentiel (de´ja` utilise´ pour l’e´volution
de la tempe´rature dans l’e´changeur). Le sche´ma analogique correspondant est pre´sente´ figure
4.7. L’air entre dans la lame d’air en partie basse a` Ta,max et remonte le long du canal en
ce´dant de la chaleur a` travers l’isolation et la plaque de se´paration. La tempe´rature de sortie
en partie haute de la lame d’air est note´e Ta,out.
Figure 4.7 – Sche´ma analogique des transferts de chaleur dans la lame d’air : mode`le
exponentiel
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La tempe´rature des parois late´rales est supose´e uniforme, il en va de meˆme pour les coef-
ficients de transferts. Les surfaces internes du canal e´changent de la chaleur par rayonnement
via un coefficient de transfert h
′
r2. La chaleur traversant la plaque est e´vacue´e par convec-
tion et rayonnement via les coefficients hc2 et hr2. Dans le canal, les transferts de chaleurs
convectifs sont calcule´s a` partir de la tempe´rature moyenne T a2. Coˆte´ isolant, nous imposons
la tempe´rature Ti2 pour le moment.
L’e´volution de la tempe´rature de l’air dans le canal est de´termine´e en effectuant un
bilan d’e´nergie sur un volume de hauteur infinite´simale dy. Nous obtenons une e´quation
diffe´rentielle du premier ordre du meˆme type que 4.7. Avec la condition limite Ta2(y = 0) =
Ta,max, nous obtenons comme solution :
Ta2(y) = Ta,max − [Ta,max − Teq2] ·
(
1− e
2·bc·h
′
c2
m˙a2·Cp,a ·y
)
(4.22)
Teq2 : tempe´rature e´quivalente des parois du canal (Teq2 = (T
′
i2 + T
′
p2)/2) [K].
m˙a2 : de´bit massique d’air dans le canal [kg.s
−1].
La tempe´rature moyenne est ensuite calcule´e par inte´gration :
T a2 =
1
H2
∫ H2
0
Ta2(y)dy =
Teq2 ·ma · Cp,a
2 ·H2 ·W · h′c2
(
1− e
2·W ·h′c2·H2
m˙a2·Cp,a
)
(4.23)
Le coefficient de transfert dans la lame d’air h
′
c2 (cf. figure 4.7) est suppose´ constant dans
le canal. Puisque nous supposons eˆtre dans le re´gime stable, le nombre de Nusselt corres-
pondant est de 4.46 coˆte´ plaque de se´paration. Du coˆte´ de l’isolant, la relation 4.19 est utilise´e.
Les coefficients de transfert par convection de la plaque de se´paration vers l’air ambiant
(hc1 et hc2) sont de´termine´s a` partir de la corre´lation propose´e par Churchill et Chu [103],
de´ja` utilise´e dans la partie expe´rimentale.
Les transferts de chaleur par rayonnement ont lieu a` plusieurs niveaux au sein du syste`me.
Ces flux de chaleur s’effectuent de surface a` surface, sans dissipation dans l’air. Soit deux
surfaces a` tempe´rature homoge`ne T1 et T2 qui e´changent de la chaleur par rayonnement, le
flux radiatif net de la surface 1 vers la surface 2 est de´termine´ par la relation suivante :
Q˙rad,1→2 = σ0 · T
4
1 − T 42
1−ε1
ε1·S1 +
1
S1·F12 +
1−ε2
ε2·S2
(4.24)
Ou` :
σ0 : constante de Stephan-Boltzmann.
F12 : facteur de forme entre les surfaces 1 et 2.
i : e´missivite´ de la surface i.
Ces relations sont utilise´es pour calculer les coefficients hr1, hr2 et h
′
r2 (cf. figure 4.6 et
4.7). Le rayonnement thermique de l’e´changeur est en grande partie absorbe´ par lui-meˆme.
Celui-ci contribue a` homoge´ne´iser les tempe´ratures des ailettes et n’est pas pris en compte
dans cette e´tude.
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4.1.3 Mode´lisation des pertes de charges
Pertes de charges ae´rauliques
L’e´coulement ae´raulique a` travers la paroi suit un trajet repre´sente´ figure 4.8.a.
Figure 4.8 – Circulation fluidique a` travers le syste`me de a) l’air et b) l’eau chaude dans
deux e´changeurs couple´s en se´rie.
Les pertes de charges d’un e´coulement fluidique sont compose´es de pertes de charges
re´gulie`res et singulie`res :
∆Ptot = ∆Pr + ∆Ps (4.25)
Les pertes de charges re´gulie`res ∆Pr dans une conduite sont dues aux frottement du fluide
sur les parois. Celles-ci peuvent eˆtre calcule´es a` partir du coefficient apparent de Fanning1
note´ fr. Soit un fluide circulant avec une vitesse moyenne U dans une canalisation de longueur
L, l’expression des pertes de charges s’e´crit :
∆Pr =
1
2
· fr · L · U2/(L) (4.26)
L est une longueur caracte´ristique du canal. Dans le cas d’une conduite rectangulaire de
coˆte´s 2a · 2b, Muzychka et Yovanovich [117] ont propose´ l’expression suivante pour le facteur
de friction global :
fr ·Re√A =
( 3.44√
L+
)2
+
(
12√
 · (1 +√) [1− 192·
pi5
· tanh( pi
2·)
])2
1/2 (4.27)
Ou`  est le rapport de forme de la conduite ( = a/b) et L+ est une longueur adimension-
nelle :
L+ = L/(
√
A ·Re√A) (4.28)
1. Le coefficient de Darcy est e´galement employe´. Celui-ci se distingue du coefficient de Fanning par un
facteur 4.
143
Re√A est le nombre de Reynolds de´fini a` partir de la section de passage A :
Re√A = U ·
√
A/ν (4.29)
Les pertes de charges singulie`res ∆Ps sont dues a` la pre´sence d’irre´gularite´s dans l’e´coulement.
Elles re´sultent des tensions visqueuses lie´es a` la redistribution du champ de vitesse entre
l’amont et l’aval de la singularite´. La quantification pre´cise des pertes de charges singulie`res
est difficile, elles sont ge´ne´ralement e´value´es par une approche simplifie´e en posant :
∆Ps = ξ · ρa · U
2
2
(4.30)
ξ est une grandeur sans dimension appele´e coefficient de perte de charge singulie`re. Son
calcul est re´alise´ a` partir de relations empiriques. Dans le cas d’un re´tre´cissement brusque lie´
a` l’entre´e d’un canal on a :
ξ1 '
(
1
0.59 + 0.41 · (S1/S2)2 − 1
)2
(4.31)
S1 et S2 e´tant respectivement les surfaces moyennes en amont et en aval en m
2.
Pour un e´largissement brusque a` la sortie d’un canal, on a :
ξ2 ' (α + υ)− 2γ − (α + υ)) ·
(
S1
S2
)2
(4.32)
Les coefficients α, υ et γ valent dans le cas d’un e´coulement laminaire dans une section
rectangulaire : α = 1, 5, υ = 0, γ = 1, 2.
Enfin, la valeur de ξ pour le changement de direction brutal de l’e´coulement est obtenue
a` partir de la formule de Weisbach. Pour un angle de 90° et un rayon de courbure e´gal a` ze´ro,
on a ξ = 1, 13.
Pertes de charges hydrauliques
Le fluide caloporteur traverse l’e´changeur dans deux conduits rectangulaires . Les e´changeurs
sont raccorde´s entre eux par des canalisations circulaires. Le parcours du fluide est repre´sente´
figure 4.8.b. Entre le point (0) et le point (11), l’e´coulement subit des pertes de charges
line´aires et singulie`res. Pour un e´coulement laminaire, la relation 4.27 est utilise´e en modi-
fiant la valeur de Pr. Pour un e´coulement turbulent, la re´gion non de´veloppe´e de l’e´coulement
est ignore´e et le facteur de friction est calcule´ a` partir de l’e´quation de Blasius, valable pour
des canalisations lisses :
fr =
0.3164
Re0.25Dh
(4.33)
Ou` ReDh est le nombre de Reynolds base´ sur le diame`tre hydraulique DH .
4.1.4 Fermeture et re´solution du syste`me d’e´quations
Les e´quations pre´ce´demment e´tablies permettent de calculer le champ de tempe´rature
dans la paroi a` condition de connaˆıtre la valeur du de´bit massique d’air dans le canal ainsi
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que la tempe´rature de la base de l’e´changeur THX . La valeur du de´bit massique intervient
indirectement dans le bilan de pression :
∆Pg + ∆Pacc + ∆Ptot = 0 (4.34)
Le terme ∆Pacc repre´sente la pression induite par les forces d’accele´ration. Le terme ∆Ptot
correspond aux pertes de charges totales de l’e´coulement, elles meˆmes compose´es des pertes
de charges re´gulie`res et singulie`res.
∆Pg est le terme moteur de l’e´coulement. Il est obtenu par le principe d’Archime`de, en
inte´grant la masse volumique le long du parcours du fluide :
∆Pg = −
∮
ρ(T ) · g · dy (4.35)
La masse volumique est obtenue a` partir du champ de tempe´rature en utilisant l’approxi-
mation de Boussinesq (cf. chapitre 1). Sur une boucle comple`te de fluide, le terme moteur
est e´gal a` l’aire de la boucle de´crite par le fluide dans le plan (ρ(T )g, y). La figure 4.9 illustre
ce principe dans trois cas particuliers.
Figure 4.9 – Illustration du calcul des forces de gravite´ a` partir de la variation de masse
volumique de l’air lors de son parcours entre la paroi ventile´e et le local.
La courbe C1 (en rouge pointille´) repre´sente un cas ide´al de chemine´e. Le canal de la
chemine´e est parfaitement isole´ si bien que la masse volumique est constante de (1) a` (2).
De plus, la sortie d’air de´bouche sur un milieu homoge`ne non stratifie´. Dans ce cas, la force
de gravite´ exerce´e sur le fluide est maximale. La courbe C2 (en noir) se rapproche plus de
notre condition. A l’inte´rieur du canal, la tempe´rature de l’air diminue et la masse volumique
augmente du point (1) au point (2). La surface S sur la figure 4.9 illustre l’erreur commise
lorsque l’on conside`re une variation de tempe´rature line´aire dans le canal. Enfin, la courbe
C3 (vert pointille´) repre´sente un cas plus re´aliste dans lequel la tempe´rature au niveau du
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plafond est e´gale a` la tempe´rature d’air en sortie de la paroi ventile´e, avec une variation
line´aire de la tempe´rature dans le local. Dans ce cas, les derniers me`tres de la chemine´e sont
de moins en moins efficaces, voire de´favorables au tirage thermique.
Enfin, la tempe´rature de la base de l’e´changeur THX est obtenue en remarquant que le
coefficient de transfert par convection, de l’eau vers les parois de l’e´changeur, est beaucoup
plus important que celui de l’e´changeur vers l’air. Dans ce cas, nous avons la relation :
THX = ∆θm + T a (4.36)
Il reste donc une e´quation a` imple´menter pour boucler le syste`me. Il s’agit d’e´quilibrer le
flux thermique perdu par l’eau, avec celui dissipe´ par l’e´changeur vers l’air et vers la plaque
de se´paration :
Q˙HX = m˙w · Cp,w · (Tw,in − Tw,out) = Q˙out + Q˙p + Q˙i (4.37)
L’ensemble des e´quations forme un syste`me d’e´quations non line´aires re´solu avec la
me´thode de Newton, a` l’aide du logiciel EES1. Cette me´thode sera e´galement utilise´e pour
l’inte´gration du mode`le analytique dans l’environnement Trnsys et nous y reviendrons dans
la suite.
4.1.5 Comparaison avec les re´sultats expe´rimentaux
Pour comparer les re´sultats issus de l’expe´rience et du mode`le analytique, la valeur des
parame`tres a e´te´ ajuste´e selon le prototype, et la valeur du gradient thermique mesure´e lors
des expe´riences a e´te´ re´injecte´e dans le mode`le. Les re´sultats sont pre´sente´s figure 4.10, sur
laquelle nous avons trace´ les diffe´rents flux de chaleur. Les marqueurs non relie´s sont les
re´sultats expe´rimentaux tandis que les marqueurs relie´s sont les re´sultats analytiques.
1. Engineering Equation Solver
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Figure 4.10 – Flux de chaleur dissipe´s a` travers la paroi ventile´e en fonction de ∆θm,
comparaison entre le mode`le analytique et les re´sultats expe´rimentaux.
Les re´sultats montrent que le mode`le analytique surestime le flux de chaleur total. Cette
surestimation est de 40% pour ∆θm=10°C, elle est de 24% pour ∆θm=40°C. Malgre´ cette
surestimation, l’allure des courbes est correctement re´stitue´e. Concernant les flux de chaleur
dissipe´s par convection et rayonnement a` travers la plaque de se´paration, on constate que
les courbes sont quasiment superpose´es. En effet, les tempe´ratures de surfaces calcule´es par
le mode`le analytique co¨ıncident avec les moyennes obtenues a` partir des images thermiques
avec une erreur relative maximale de 15% pour ∆θm=10°C. Or nous avons utilise´ les meˆmes
expressions pour calculer Q˙rad et Q˙conv dans les deux cas. Cette bonne correspondance est
donc justifie´e. Le surplus de chaleur calcule´ par le mode`le est inte´gralement de´charge´ sur la
valeur de Q˙out (le flux de chaleur a` travers l’isolant est ne´gligeable). Cette surestimation du
flux de chaleur peut-eˆtre explique´e par plusieurs facteurs. Tout d’abord nous avons observe´
des effets de bords importants lors des expe´riences sur le prototype. En re´duisant au maximum
les raccords entre les e´changeurs et en disposant plusieurs panneaux coˆtes a` coˆtes, ces effets
devraient eˆtre atte´nue´s. Ensuite, les ailettes de l’e´changeur ne sont pas parfaitement soude´es
a` la base et nous n’avons pu estimer pre´cise´ment la re´sistance de contacte engendre´e. Enfin
nous avons suppose´ un e´coulement de convection force´e a` l’inte´rieur du canal. Les expe´riences
mene´es dans le chapitre 3 montrent que cela correspond a` un cas ideal dans lequel l’effet
chemine´e est exploite´ au maximum. Il est donc normal que le flux de chaleur soit surestime´.
Nous avons e´galement vu que nous pouvons nous rapprocher de ce cas ide´al en re´duisant
l’espace disponible pour l’e´coulement. C’est pourquoi dans la suite, nous utilisons le mode`le
en fixant la distance entre les tasseaux a` 7 cm. De cette manie`re, on re´duit le risque de se
trouver dans un re´gime instable observe´ dans le troisie`me chapitre. Cela entraine e´galement
une augmentaion de la re´sistance a` l’e´coulement, une diminution de la vitesse de l’air a` travers
la paroi, et donc une diminution du flux de chaleur a` des niveau plus re´alistes.
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4.2 Etude parame´trique
Dans cette partie, nous e´tudions l’influence das parame`tres sur les performances de la paroi
ventile´e. Cela nous permet de fournir des premie`res re`gles de dimensionnement, mais surtout
de ve´rifier la cohe´rence du mode`le a` partir des tendances observe´es. Les variables e´tudie´es
sont pre´sente´es tableau 4.2 avec un rappel de leur description. Dans la suite, nous de´finissons
un cas de re´fe´rence (correspondant aux dimensions utilise´es dans l’e´tude expe´rimentale) qui
fixe la valeur des parame`tres lorsque ceux-ci n’interviennent pas.
Nom Description Dimension Re´fe´rence Plage d’e´tude
b Epaisseur de la lame d’air [m] 0.03 0.02-0.05
bfin Distance entre ailette [m] 0.008 0.002-0.02
eHX Epaisseur de l’e´changeur [m] 0.006 0.002-0.025
H0 Hauteur totale de la paroi [m] 2.5 1-4
Ha,in Hauteur d’entre´e d’air [m] 0.04 0.01-0.1
Ha,out Hauteur de sortie d’air [m] 0.04 0.01-0.1
HHX Hauteur de l’e´changeur [m] 0.12 0.05-0.3
tp Epaisseur de la plaque [m] 0.004 0.002-0.1
tfin Epaisseur des ailettes [m] 0.0005 10
−4-10−2
Tw.in Tempe´rature de l’eau en entre´e [°C] 40 30-70
m˙w De´bit volumique d’eau [l.h
−1] 40 30-500
λp Conductivite´ thermique de la
plaque
[W.m−1.K−1] 0.3 0.02-0.3
λp Conductivite´ thermique des ai-
lettes
[W.m−1.K−1] 287 26-390
Table 4.2 – Variables e´tudie´es : valeurs de re´fe´rence et plage d’e´tude
4.2.1 Canalisation principale
L’e´changeur de chaleur doit eˆtre conc¸u de manie`re a` maximiser les transferts de chaleur
entre l’air et l’eau, tout en limitant les pertes de charges hydrauliques. De plus, il doit eˆtre
le plus compact possible pour des raisons e´conomiques. Pour cela, nous pouvons jouer sur
l’e´paisseur de la canalisation principale eHX , la hauteur de l’e´changeur HHX , ainsi que sur
les dimensions des ailettes.
Dans la plage d’e´tude propose´e, on a HHX >> eHX . Ainsi les pertes de charges hydrau-
liques sont essentiellement de´termine´es par la valeur de eHX . Ce re´sultat est illustre´ figure
4.11 sur laquelle nous avons trace´ les pertes de charges par me`tre de canalisation (incluant
les pertes de charges singulie`res au niveau des raccords), en fonction de eHX , HHX et m˙w.
Pour les canalisations e´paisses, les pertes de charges line´aires et singulie`res sont du meˆme
ordre de grandeur et les pertes de charges totales e´voluent peu en fonction de eHX . Pour
une canalisation tre`s fine les pertes de charges line´aires sont largement pre´ponde´rantes. En
dessous d’un certaine valeur de eHX , les pertes de charges sont trop importantes pour eˆtre
envisage´es dans une utilisation re´elle.
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Figure 4.11 – Influence de l’e´paisseur de l’e´changeur sur les pertes de charge par me`tre de
canalisation, pour diffe´rents de´bits et diffe´rentes valeurs de HHX
D’un autre coˆte´, l’e´paisseur eHX joue e´galement un roˆle important dans les pertes charge
de l’e´coulement ae´raulique. En effet, le fait d’augmenter eHX a pour conse´quence de dimi-
nuer la surface de passage de l’air. C’est pourquoi cette variable constitue le principal levier
d’e´quilibrage entre les pertes de charges ae´rauliques et hydrauliques a` travers le syste`me.
Ainsi, la valeur la plus faible de eHX conduit e´galement a` la puissance dissipe´e maximale, du
moins lorsque le de´bit d’eau est impose´. Le dimensionnement de la canalisation principale
doit prendre en compte ces deux aspects.
Dans une utilisation re´elle, le de´bit d’eau de´pend de la pompe a` circulation utilise´e ainsi
que des pertes de charge dans le re´seau de distribution. La valeur des pertes de charge par
me`tre doit re´pondre aux normes en vigueur pour les canalisations et les radiateurs. Il faut de
plus veiller a` ce que la vitesse du fluide ne de´passe pas 0.4 m.s−1 pour les risques de nuisances
sonores.
Sur la fiigure 4.12, nous avons trace´ la puissance dissipe´e par l’e´changeur en fonction
de eHX , pour diffe´rentes conditions en entre´e de l’e´changeur (tempe´rature + pression).
Les courbes posse`dent un maximum (eHX)opt qui de´pend des conditions en entre´e. Lorsque
l’e´changeur est trop fin (eHX < (eHX)opt), le de´bit d’eau est faible ce qui entraine une dimi-
nution de la tempe´rature de surface de l’e´changeur et donc une diminution de la puissance
dissipe´e. Lorsque l’e´changeur est e´pais (eHX > (eHX)opt), le de´bit est suffisamment grand pour
que la diffe´rence de tempe´rature entre l’entre´e et la sortie ne soit plus un facteur de´terminant.
Dans ce cas, la puissance dissipe´e diminue avec la diminution de la surface d’e´change, et de la
section de passage de l’air. De plus nous observons que plus la pression disponible a` l’entre´e de
l’e´changeur augmente, plus (eHX)opt diminue. En effet, plus la pression a` l’entre´e est grande,
moins le de´bit massique d’eau est limite´ par une trop faible section de passage.
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Ces re´sultats montrent que pour des conditions d’utilisation donne´es, il existe une e´paisseur
optimale de l’e´changeur permettant de maximiser les transferts thermiques de l’eau vers l’air,
tout en minimisant les pertes de charges hydrauliques. Pour une e´paisseur de lame d’air b
donne´e, la valeur de (eHX)opt de´pend e´galement des autres variables comme bfin et HHX .
Figure 4.12 – Influence de l’e´paisseur de l’e´changeur eHX sur la puissance dissipe´e pour
plusieurs valeurs des pertes de charges maximales autorise´es par me`tre de canalisation
4.2.2 Ailettes de refroidissement
Nous avons vu, dans le premier chapitre, qu’il existait des relations pour trouver l’e´cartement
optimal entre deux plaques verticales isothermes. Le tirage thermique induit par la lame
d’air cre´e´ une aspiration qui modifie le profil de vitesse au passage de l’e´changeur. Comme
la vitesse moyenne est plus e´leve´e, les couches limites visqueuses et thermiques sont moins
e´paisses. Il est donc attendu que l’e´cartement optimal entre ailette soit plus petit que dans
les cas de convection naturelle classiques, sans l’ajout d’une chemine´e. Sur la figure 4.13,
nous pre´sentons la variation de la puissance dissipe´e totale en fonction de bfin, HHX et ∆θm.
Le mode`le restitue l’existance d’une distance inter-ailettes optimale (bfin)opt permettant de
maximiser le flux de chaleur. On observe de plus les tendances suivantes :
– La valeur de (bfin)opt augmente lorsque HHX augmente.
– La valeur de (bfin)opt diminue lorsque Tw,in augmente.
Ces tendances sont conformes aux attentes. Les re´sultats montrent une grande sensibilite´
de la variable bfin sur le flux de chaleur. Les valeurs de (bfin)opt se trouvent entre 4 mm et 8
mm.
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Figure 4.13 – Influence de l’e´cartement des ailettes bfin sur la puissance dissipe´e pour
diffe´rentes tempe´ratures d’entre´e et diffe´rentes hauteurs de l’e´changeur HHX .
Concernant l’e´paisseur des ailettes, une valeur trop grande de tfin entraine une limitation
de la section de passage de l’air. D’un autre coˆte´, une e´paisseur trop faible limiterait le flux
de chaleur par conduction a` travers les ailettes. La figure 4.14 pre´sente la variation de Q˙HX
en fonction de tfin pour diffe´rents mate´riaux.
Les re´sultats confirment qu’un maximum se de´gage. Celui-ci e´volue peu par rapport a`
Tw,in et la valeur optimale calcule´e est infe´rieure a` 0.1 mm. Cette faible valeur est cohe´rente
avec les valeurs rencontre´es dans l’industrie. Les courbes montrent qu’une valeur trop faible
entraine une diminution importante des performances tandis qu’une valeur trop grande n’a
que peu d’influence. Il est donc toujours pre´fe´rable de choisir une valeur par exce`s pour
l’e´paisseur. On remarque de plus qu’il y a peu de diffe´rences entre l’utilisation du cuivre
(λ = 390W.m−1.K−1) et de l’aluminium (λ = 237W.m−1.K−1). En revanche l’utilisation de
fer (λ = 80W.m−1.K−1) ou d’acier inoxydable (λ = 26W.m−1.K−1) entraine une diminution
de la puissance non ne´gligeable ainsi qu’une e´paisseur d’ailette optimale plus importante.
L’utilisation du fer et le l’acier inox entraine une diminution relative de la puissance maximale
(calcule´e a` (tfin)opt) de 2% et 5% respectivement. Cependant cette diminution s’atte´nue si
les ailettes ont une e´paisseur surdimensionne´e.
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Figure 4.14 – Influence de l’e´paisseur des ailettes tfin sur la puissance dissipe´e pour
diffe´rentes tempe´ratures d’entre´e et diffe´rentes conductivite´s d’ailettes λfin
4.2.3 Dimensions de la lame d’air b
L’e´paisseur de lame d’air conditionne en partie le volume disponible pour l’e´changeur.
Avec les contraintes fixe´es par le mode`le analytique, une augmentation de b entraine une
augmentation de la surface d’e´change des ailettes et de la surface de passage de l’air, donc
une augmentation de la puissance dissipe´e. Sur la figure 4.15 (a), nous avons trace´ la puis-
sance dissipe´e totale en fonction de ∆θm, pour deux e´paisseurs de la plaque de se´paration.
On remarque que plus b est e´leve´e, moins il y a de diffe´rences entre la plaque a` 3 mm et
la plaque a` 10 mm. Pour les valeurs de b en dessous de 3 cm, le fait d’isoler la plaque de
se´paration permet d’ame´liorer significativement la puissance totale.
La valeur de Q˙p en fonction de b est donne´e figure 4.15.(b). Contrairement aux courbes
pre´ce´dentes, celles-ci posse`de un maximum qui de´pend de ∆θm et du niveau d’isolation de
la plaque de se´paration. Si, la lame d’air est trop e´troite (b < bopt), les forces de frictions
sont trop importantes ce qui diminue l’intensite´ de l’e´coulement. Si la lame d’air est large
(b > bopt) la vitesse de l’air est moins grande et les coefficients de transferts a` travers la paroi
s’en trouvent diminue´s.
Encore une fois, les re´sultats mettent en e´vidence le bon compromis a` trouver entre la
puissance totale et le chauffage surfacique des parois. Il faut ajouter a` cela le fait que le volume
occupe´ par la lame d’air est directement retranche´ a` l’espace habitable et qu’une valeur trop
grande de b entraine des proble`mes de tenues me´caniques. Les valeurs de b cohe´rentes avec les
objectifs et les contraintes du projet se trouvent aux alentours de 3 cm. Bien entendu, cette
valeur peut eˆtre plus grande si le syste`me est applique´ a` de grandes pie`ces dont la hauteur de
plafond de´passe 3 me`tres. Notons e´galement que pour les valeurs de b supe´rieures a` 4 cm, le
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risque de se trouver en dehors de la zone stable des e´coulements augmente conside´rablement.
Figure 4.15 – Influence de l’e´paisseur de lame d’air sur a) le flux de chaleur dissipe´ total pour
diffe´rentes tempe´ratures de consigne, b)le flux de chaleur a` travers la plaque de se´paration.
La hauteur de la lame d’air est limite´e par la hauteur de plafond. Si la plaque de se´paration
laisse passer une quantite´ significative de chaleur, une position optimale se de´gage, selon la va-
leur de ∆θm. La valeur de Q˙HX en fonction de H0 est pre´sente´e figure 4.16. Pour ∆θm = 30°C,
la courbe est aplatie et la paroi double peau n’entraine pas de diffe´rence significative. A 40°C,
la hauteur peut eˆtre comprise entre 1.5 m et 2.5 m sans modifier significativement la puis-
sance dissipe´e totale. Pour les tempe´ratures supe´rieures, la puissance augmente avec H0.
Lorsque la plaque de se´paration est e´paisse (ep = 10mm), le fait d’augmenter H0 augmente
la puissance dissipe´e, quelle que soit la tempe´rature de consigne. Dans ce cas il n’y a pas
de hauteur optimale. Nous recommandons ne´anmoins de ne pas disposer la sortie d’air au
point le plus haut de la pie`ce. En effet, les re´sultats expe´rimentaux montrent que la paroi
ventile´e engendre un gradient important au niveau du plafond. Puisque nous conside´rons
un gradient thermique line´aire dans la pie`ce, nous ne pouvons pas estimer pre´cise´ment la
position optimale de la sortie d’air. En reprenant les courbes expe´rimentales du profil de
tempe´rature dans la pie`ce, la sortie d’air devrait eˆtre place´e environ 15 cm au dessous du
plafond pour e´viter les phe´nome`nes de bouchons thermiques.
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Figure 4.16 – Puissance dissipe´e totale en fonction de la hauteur de paroi pour diffe´rentes
valeurs de ∆θm, a) b = 2 cm, b) b = 3 cm.
4.3 Perspectives d’ame´liorations et d’exploitations du
mode`le
A travers cette bre`ve e´tude parame´trique, nous avons ve´rifie´ que le mode`le analytique se
comporte de manie`re cohe´rente. Le mode`le est base´ sur l’hypothe`se d’un re´gime stable dans
la paroi ventile´e. Une premie`re ame´lioration a` effectuer est la prise en compte des autres
re´gimes d’e´coulements observe´s dans le chapitre 3.
Ce mode`le est e´galement base´ sur la connaissance du gradient thermique dans le local.
Dans notre cas, nous avons utilise´ les valeurs enregistre´es lors de l’e´tude expe´rimentale sur
prototype. Dans une optique de mode´lisation plus pre´cise, le mode`le de paroi ventile´e peut
eˆtre couple´ a` un mode`le zonale de local, afin de pre´dire l’e´coulement dans la pie`ce. De cette
manie`re, le gradient thermique serait calcule´ par le mode`le et le dimensionnement de la paroi
ventile´e pourrait eˆtre effectue´ selon les dimensions et les conditions limites applique´es au local.
Ainsi, la mode´lisation du syste`me est encore loin d’eˆtre acheve´e. Le mode`le e´tabli dans
ce chapitre peut ne´anmoins constituer une premie`re base qu’il sera possible d’ame´liorer par
la suite. Une fois le mode`le acheve´, les perspectives d’exploitation sont les suivantes :
L’optimisation multi-crite`res de la paroi ventile´e a` l’aide d’algorithmes ge´ne´tiques.
Nous avons vu a` travers l’analyse parame´trique que selon le crite`re choisi, les valeurs opti-
males des variables de´pendaient de plusieurs autres variables. Etant donne´es les incertitudes
du mode`le, la recherche de solutions efficientes1 n’a de sens qu’au travers d’une approche
me´taheuristique. Les algorithmes ge´ne´tiques constituent a` ce jour la me´thode la plus robuste
et la plus simple pour ce type de proble`me.
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L’inte´gration du syste`me dans un mode`le de baˆtiment. Cette inte´gration est indis-
pensable si l’on souhaite estimer les gains de consommation suite a` l’utilisation de la paroi
ventile´e. Nous avons de´ja` vu dans les chapitres 1 et 2 que des gains e´taient possibles par
l’ame´lioration du rendement au niveau de la production de chaleur d’une part, et de la
re´gulation d’autre part. Utilise´e a` basse tempe´rature, la paroi ventile´e offre e´galement un
confort comparable aux e´metteurs re´partis. Ne´anmoins, la consommation des pompes de cir-
culation ainsi que l’augmentation des pertes par transmission pourraient remettre en cause
ces gains d’e´nergie lors de l’utilisation de l’e´metteur. C’est pourquoi l’inte´gration au baˆtiment
et des simulations annuelles doivent eˆtre effectue´es avant de conclure sur l’inte´reˆt du confi-
nement de l’e´changeur.
Ces travaux d’inte´gration sont toujours en cours. Le mode`le analytique de´crit dans ce
chapitre a e´te´ inte´gralement programme´ en langage Fortran et imple´mente´ dans un mode`le
typique de logement social (base´ sur un logement existant) sous Trnsys. La prise en compte
des effets inertiels a e´te´ mode´lise´e en introduisant des termes capacitifs au niveau des nœuds
du mode`le. La re´solution des e´quations sous Fortran ainsi que le processus d’inte´gration du
mode`le de la paroi ventile´e dans l’environnement Trnsys, sont de´crits en annexe F.
1. Une solution efficiente ne peut eˆtre ame´liore´e sur un crite`re sans eˆtre de´grade´e sur un autre. L’ensemble
des solutions efficientes d’un proble`me s’appelle le front de Pareto. D’un point de vue formel, une solution
efficiente ne peut eˆtre conside´re´e comme meilleure qu’une autre.
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Chapitre 5
Conclusion ge´ne´rale et perspectives
Cette the`se a pour objectif ge´ne´ral l’e´tude d’une paroi ventile´e par convection naturelle.
L’e´tude expe´rimentale pre´liminaire sur un prototype a fourni une premie`re quantification
des diffe´rents flux de chaleur a` travers la paroi ventile´e. Pour une diffe´rence de tempe´rature
moyenne de 20°C entre la surface de l’e´changeur et l’air ambiant, la puissance du prototype
est de 90 W.m−1. Plus de 80 % de cette puissance est dissipe´e vers la pie`ce a` travers la plaque
de se´paration. Pour ∆θm=40°C, la puissance dissipe´e par la paroi ventile´e atteint 250 W.m
−1.
Nous avons ve´rifie´ que le confinement de l’e´changeur permettait d’ame´liorer les performances
du syste`me en terme de puissance dissipe´e totale. Nous avons enregistre´ une augmentation
de 5% et 26% pour ∆θm variant entre 10°C et 40°C. Cette ame´lioration peut potentiellement
conduire a` une augmentation du rendement au niveau de la production de chaleur, ainsi qu’a`
une augmentation du rendement de re´gulation.
En disposant plusieurs prototypes dans la cellule de test, nous avons mesure´ deux pa-
rame`tres influents dans l’e´valuation du confort thermique : le gradient vertical de tempe´rature
ainsi que la tempe´rature ope´rative. Les re´sultats ont montre´ que l’effet chemine´e s’accom-
pagne d’une augmentation du gradient thermique vertical dans la pie`ce. Ce dernier est de 0.4
K.m−1 pour ∆θm=10°C avec ou sans confinement de l’e´changeur. Pour ∆θm=40°C, le gra-
dient augmente de 50%, en passant de 0.78 K.m−1 a` 1.2 K.m−1. Ainsi le fait de promouvoir
les transferts thermiques par l’effet chemine´e engendre une le´ge`re de´te´rioration du confort
thermique. En ajoutant le fait que les pertes a` travers l’isolant sont plus e´leve´es lorsque
l’e´changeur est confine´ dans la paroi double peau, il n’est pas certain que l’utilisation de
l’effet chemine´e puisse mener a` de re´elles e´conomies d’e´nergie. Pour re´pondre a` cette ques-
tion de manie`re fiable, des simulations annuelles a` l’e´chelle du baˆtiment doivent eˆtre mene´es.
Ces simulations doivent comprendre un mode`le de paroi ventile´e restituant fide`lement son
comportement.
Afin de mieux cerner les phe´nome`nes complexes intervenant dans la lame d’air, nous
avons reconside´re´ le proble`me de manie`re acade´mique. Le proble`me fut re´duit a` l’e´tude de
la convection naturelle dans un canal vertical avec des conditions limites de Robin, avec
dissipation de chaleur au niveau de l’entre´e d’air. En premier lieu, une e´tude the´orique du
proble`me a permis d’identifier les nombres sans dimension caracte´risant le proble`me. Nous
avons vu la manie`re dont les conditions limites au niveau des parois pouvaient influencer le
profil de vitesse dans le canal. Cette de´formation est ne´anmoins trop faible pour eˆtre prise en
compte dans notre e´tude. A l’aide de l’analyse d’e´chelle et d’un mode`le nume´rique simplifie´,
nous avons propose´ une corre´lation permettant d’e´valuer le de´bit massique a` travers le canal
pour des conditions limites syme´triques et asyme´triques au niveau des parois. La solution
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propose´e est valable pour un cas ide´al dans lequel le milieu exte´rieur au canal n’a aucune
influence sur l’e´coulement a` l’inte´rieur du canal.
Pour savoir dans quelles mesures les re´sultats the´oriques peuvent eˆtre applique´s a` un cas
re´el, une e´tude expe´rimentale a e´te´ mene´e a` l’aide d’un dispositif PIV. Nous avons observe´
plusieurs re´gimes d’e´coulements selon le rapport de forme du canal et la puissance injecte´e
en entre´e du canal :
– Le re´gime de transition turbulente, caracte´rise´ par des fluctuations importantes de
vitesse dans les trois directions de l’espace, des tourbillons au niveau de l’entre´e, des
recirculations intermittentes en sortie.
– Le re´gime stable, caracte´rise´ par un champ divergent nul et une le´ge`re fluctuation des
vitesses en sortie. Ces fluctuations sont suffisamment faibles pour eˆtre ne´glige´es.
– Le re´gime sinueux pe´riodique, caracte´rise´ par un mouvement oscillatoire dans tout
le canal. Ce mouvement est dirige´ dans la largeur sur une couche de fluide, dans la
profondeur du canal sur deux couches de fluide qui se comportent de manie`res oppose´es.
– Le re´gime sinueux ape´riodique, caracte´rise´ par la pre´sence de vitesses ne´gatives a`
l’inte´rieur du canal. L’e´coulement se re´organise en un filet d’air chaud qui provoque
des structures tourbillonnaires a` l’inte´rieur du canal.
– Le re´gime de bouffe´e, caracte´rise´ par des inversions intermittentes du champ de vitesse
dans le canal.
Les re´sultats expe´rimentaux ont permis de valider le mode`le the´orique pour certaines
valeurs du rapport (b/H) et du flux de chaleur dissipe´ en entre´e. Un re´sultat important de
cette e´tude est que le re´gime stable, largement utilise´ pour la mode´lisation des syste`mes de
thermosiphon en air, est un cas particulier d’un re´gime plus ge´ne´ral, dans lequel l’e´coulement
est constamment perturbe´ par les instabilite´s qui se forment en dehors du canal. Dans notre
situation, ou` le flux de chaleur est uniquement ge´ne´re´ en partie basse du canal, ces perturba-
tions conduisent a` une diminution importante du de´bit massique a` travers le canal. Lorsque
des vitesses ne´gatives (dirige´es vers le bas) apparaissent dans le canal, le fait de supposer un
e´coulement 2D stable peut entrainer une surestimation du de´bit massique de plus de 50%.
A l’issue des re´sultats, nous avons sugge´re´ que les diffe´rents re´gimes d’e´coulements observe´s
peuvent eˆtre pre´vus en connaissant le rapport de forme du canal ainsi que le Richardson
the´orique du canal base´ sur la diffe´rence maximale de tempe´rature d’air entre le canal et
l’ambiance. Bien que nos donne´es expe´rimentales soient insuffisantes pour valider cette hy-
pothe`se, elles ne la contredisent pas et semblent aller dans son sens. Les re´sultats sugge`rent
que le re´gime stable n’existe que pour certains rapports de forme du canal. Ne´anmoins, l’uti-
lisation des fils chauffants pour ge´ne´rer un flux de chaleur re´parti a` l’entre´e du canal pourrait
remettre en cause ces re´sultats.
En l’absence d’informations supple´mentaires, nous avons poursuivi l’e´tude du syste`me
complet en re´alisant un mode`le nodal de la paroi ventile´e, en supposant que l’e´coulement
se situe dans le re´gime stable. La comparaison avec les re´sultats expe´rimentaux a montre´
que le mode`le analytique respectait les tendances observe´es expe´rimentalement, malgre´ une
surestimation du flux de chaleur. Une bre`ve e´tude parame´trique nous a permis de ve´rifier
la cohe´rence du mode`le dans une gamme retreinte des variables ge´ome´triques. Nous avons
pu constater qu’il existait, pour chaque variable ge´ome´trique, des valeurs optimales permet-
tant de maximiser le flux de chaleur total (ou bien le flux de chaleur a` travers la plaque
de se´paration). Ces valeurs optimales de´pendent des variables d’entre´e ainsi que des autres
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parame`tres. C’est pourquoi l’optimisation comple`te du syste`me n’est possible qu’au travers
d’un algorithme adapte´. Enfin, le mode`le a e´te´ re´solu en language Fortran et un travail
d’inte´gration du mode`le dans l’environnement Trnsys a e´te´ re´alise´.
Futurs travaux
Dans l’imme´diat, nos prochains efforts consisteront a` exploiter le mode`le global (loge-
ments e´quipe´s de paroi ventile´e) que nous avons imple´mente´ sous Trnsys. Nous allons effec-
tuer des simulations annuelles dans plusieurs conditions me´te´orologiques afin de quantifier les
e´conomies d’e´nergies potentielles. Ces simulations nous permettrons e´galement de trancher
sur la question des gains ge´ne´re´s par le confinement de l’e´changeur.
Par la suite, nous voyons deux axes possibles dans l’ame´lioration du mode`le. Le premier
axe consisterait a` poursuivre les expe´riences en milieu controˆle´ en effectuant des acquisitions
sur des temps longs. Le banc expe´rimental peut eˆtre module´ dans l’objectif de se rapprocher
de la paroi ventile´e. Une premie`re modification serait l’ajout d’ou¨ıes de sorties d’air en sortie
du canal. Une deuxie`me modification serait d’enfermer le canal dans une cavite´. La dernie`re
e´tape serait de ventiler la cavite´ en question. Remarquons que le fait d’ajouter ces degre´s de
liberte´ au proble`me entraine une quasi impossibilite´ de satisfaire l’ensemble des conditions
d’autosimilarite´s ; conditions ne´cessaires a` l’application de re´sultats issus d’une expe´rience a`
petite e´chelle, sur un syste`me a` e´chelle re´elle.
Le deuxie`me axe d’e´tude consisterait a` prendre en compte l’e´coulement dans le local en
couplant le mode`le de paroi ventile´e avec un mode`le zonal de cavite´ ventile´e. Un tel couplage
serait inte´ressant pour de´terminer plus pre´cise´ment les interactions paroi ventile´e / ambiance
inte´rieure. Les simulations annuelles permettraient alors de quantifier les performances du
syste`me dans de multiples configurations.
Perspectives technologiques
La paroi ventile´e e´tudie´e dans ce manuscrit offre des perspectives inte´ressantes. Le but
premier de ce montage est la possibilite´ de re´aliser des travaux de re´novation peu couˆteux,
en unifiant le processus d’isolation, d’installation des radiateurs et de finition des surfaces
murales. Remarquons que dans un chantier traditionnel, ces taˆches sont effectue´es par trois
personnes aux savoir-faire diffe´rents. Des perspectives d’ame´lioration sont possibles en ra-
joutant des fonctions a` ce composant de´ja` multifonctionnel. Par exemple, l’inte´gration de
lumie`re artificielle dans la paroi double peau est envisageable. Une perspective prometteuse
est le remplacement de l’isolation thermique par une couche d’isolation acoustique perfor-
mante. Ce deuxie`me type de paroi ventile´e pourrait eˆtre utilise´ au niveau des cloisons dans
les logements collectifs.
Une autre perspective inte´ressante est la possibilite´ d’inte´grer un proce´de´ de filtration des
particules au sein de la lame d’air, en vue d’ame´liorer la qualite´ de l’air. Un tel dispositif
ne´cessiterait le replacement re´gulier des e´le´ments filtrants. Cependant, une telle fonction peut
satisfaire les personnes atteintes d’allergies chroniques.
La ge´ome´trie de l’e´changeur a e´te´ choisie en vue de re´pondre aux contraintes du proce´de´
de fabrication en se´rie. C’est pourquoi sa forme est relativement simple. En faisant abstrac-
tion de ces contraintes, on peut imaginer des formes plus singulie`res permettant de maximiser
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la densite´ volumique du flux de chaleur dissipe´ vers l’air, tout en minimisant les pertes de
charges du fluide caloporteur. De ce point de vue, les travaux relativement re´cents de Bejan
sur la the´orie constructale constituent une premie`re base solide pour dessiner des e´changeurs
de chaleur les plus performants possibles.
Perspectives scientifiques
Pour les perspectives scientifiques, nous avons de´ja` e´voque´ la possibilite´ de poursuivre les
expe´riences en conditions controˆle´es sur les syste`mes du type source chaude/canal vertical.
Parmi les phe´nome`nes observe´s dans notre expe´rience, le re´gime de bouffe´e est celui qui a le
plus attire´ notre attention. Pour expliquer les inversions brutales du de´bit massique observe´es
a` l’inte´rieur du canal, nous avons e´voque´ la possibilite´ de phe´nome`nes d’accumulation de la
chaleur au sein du canal. Cependant, cela n’explique pas pourquoi le de´bit d’air peut momen-
tane´ment s’inverser sur toute la hauteur du canal, avec une vitesse moyenne bien supe´rieure
a` la vitesse de se´dimentation des particules d’huile. Il est probable que ce comportement
re´sulte d’une interaction complexe entre le canal vertical et la masse d’air enferme´e dans
l’enceinte. Or, la plupart des expe´rimentations sur la convection naturelle en canal ouvert
se situent dans un milieu ferme´. Il serait donc pertinent d’e´tudier en de´tail les effets de ces
interactions, en particulier lorsque l’e´coulement e´tudie´ a peu d’inertie.
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Annexe A
Expre´ssion du PMV et PPD
Le PMV de´fini par Fanger se construit a` partir du bilan thermique du corps humain en
re´gime permanent. Il pre´dit le vote moyen d’un groupe de personne sur l’e´chelle ASHRAE a`
partir des parame`tres suivants :
– Tempe´rature d’air, Tint (°C)
– Tempe´rature radiante moyenne, Trm (°C)
– Vitesse relative de l’air, v (m.s−1)
– Pression partielle de vapeur, Pv (Pa)
– Activite´, M (W.m−2)
– Habillement, resistance thermique Icl (m
2.K.W−1)
PMV = (0.0303 · e−0,036·M + 0.028) · (M − 0.00305(5733− 6.99M − Pv)
− 0.42(M − 58.15)− 1.7 · 10−5M(5867− Pv − 0.0014M(34− Tint)−
3.96 · 10−8 · fcl · ((Tcl + 173)4 + (Trm + 273)4)− fclhcl(Tcl − Tint)))
La valeur du PPD est entie`rement de´termine´e par le PMV :
PPD = [0.303e−0.036M + 0.028] · L (5.1)
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Annexe B
Influence des indices d’inconforts locaux sur le PMV et
le PPD
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Annexe C
Re´solution de l’e´quation d’ailette
Equation d’ailette :
d2θ
dx2
−m2θ(x) = 0 (5.2)
La solution ge´ne´rale de cette e´quation s’e´crit :
θ(x) = Ae−mx +Bemx (5.3)
Les constantes d’inte´gration A et B sont de´termine´es a` partir des conditions limites :
θ(x = 0) = θ1 (5.4)
θ(x = Lfin) = θ2 (5.5)
Donc
A+B = θ1 (5.6)
Ae−mLfin +BemLfin = θ2 (5.7)
A =
θ2 − θ1emLfin
e−mLfin − emLfin B =
θ1e
−mLfin − θ2
e−mLfin − emLfin (5.8)
Nous obtenons ainsi l’expression de θ(x) :
θ(x) =
θ2 − θ1emLfin
e−mLfin − emLfin · e
−mx +
θ1e
−mLfin − θ2
e−mLfin − emLfin · e
mx (5.9)
Ce qui donne apre`s simplifications :
θ(x) =
θ1 sinh(m(Lfin − x)) + θ2 sinh(mx)
sinh(mLfin)
(5.10)
Cette e´quation est re´solue avec les conditions limites suivantes : en x = 0 (repe`re (K))
la tempe´rature d’ailette est note´e Tfin1, en x = Lfin (repe`re (L)), la tempe´rature de l’angle
forme´ entre deux parties d’ailettes perpendiculaire est note´e Tfin23. Les conditions limites
sont donc :
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θ(x = 0) = 2 · Tfin1 − T a1,b − T a1,c = θ1 (5.11)
θ(x = Lfin) = 2 · Tfin23 − T a1,b − T a1,c = θ2 (5.12)
La solution s’e´crit :
Tfin(x) =
1
2
(
T a1,b + T a1,c +
θ1 sinh(m(Lfin − x)) + θ2 sinh(mx)
sinh(mLfin)
)
(5.13)
Nous pouvons de`s lors obtenir la tempe´rature moyenne Tfin2 de cette partie de l’ailette
en inte´grant l’e´quation 5.13 sur la longueur de l’ailette dans la direction x :
Tfin2 =
∫ Lfin
0
Tfin(x)dx =
1
2
(
T a1,b + T a1,c +
1
Lfin
· (θ1 + θ2)(cosh(mLfin)− 1)
m · sinh(mLfin)
)
(5.14)
Pour la partie longitudinale de l’ailette, la re´solution suit exactemment le meˆme principe.
Cette partie de l’ailette perd de la chaleur vers l’air d’un coˆte´ et vers la plaque de se´paration
de l’autre via une re´sistance de contact Rcp. Posons :
m2t =
Rcp · hHX ·HHX +HHX
Rcp · λfin · Sfin (5.15)
Pour les conditions limites, nous notons Tfin23 la tempe´rature d’angle forme´e entre la
partie longitudinale et la partie transversale des ailettes. La solution s’e´crit :
Tfin(z) = (Tfin23 − SP ) · sinhmtz − sinhmt(z − bfin)
sinhmtbfin
+ SP (5.16)
SP repre´sente la solution particulie`re de l’e´quation 4.15 :
SP =
1
m2t
(
hHXHHXT a1,b +
HHXT
′
p1
Rcp
· 1
λfinSfin
)
(5.17)
T
′
p1 repre´sente la tempe´rature de la plaque de se´paration en contact avec l’ailette. La
tempe´rature moyenne de la paroi longitudinale de l’ailette Tfin3 est obtenue en inte´grant
l’e´quation 5.16 sur la longueur de l’ailette :
Tfin3 =
1
bfin
∫ bfin
0
Tfin(z)dz =
2(Tfin23 − SP )(cosh(mbfin − 1)
bfinm · sinhmbfin + SP (5.18)
La connaissance du profil de tempe´rature a` travers les ailettes nous permet de quantifier
les flux de chaleur par conduction dans les ailettes aux points voulus.
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Sur la partie transversale, dans la direction x :
qc(x) = λfinSfin
dTfin(x)
dx
=
1
2
λfinSfin
−mθ1 coshm(Lfin − x) +mθ2 coshmx
sinhmLfin
(5.19)
Sure la partie longitudinale, dans la direction z :
qc(z) = λfinSfin
dTfin(z)
dz
=
1
2
λfinSfin(Tfin23 − SP )m coshmz −m coshm(z − bfin)
sinhmLfin
(5.20)
Pour la tempe´rature au point Tfin23, le bilan s’ecrit :
qc(x = Lfin) = qc(z = 0) (5.21)
Soit
−mθ1 +mθ2 cosh (mLfin)
2 sinhmLfin
= (Tfin23 − SP )m−m coshmbfin
sinhmbfin
(5.22)
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Annexe D
Test sur une plinthe thermique Ecomatic dans la cellule Passys
Figure 5.1 – a) Photo de l’e´changeur utilise´ lors des expe´riences sur prototype (a` gauche) et
de la plinthe thermique Ecomatic(a` droite), b) courbe caracte´ristique de la plinthe thermique
Ecomatic mesure´e par l’institut CETIAT ainsi que dans la cellule Passys.
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Annexe E
Ecoulement a` l’entre´e du canal lors du re´gime de bouffe´e pour b=7
cm
Figure 5.2 – Images des lignes de courant, de la vitesse de l’e´coulement (m.s−1), de la
divergence (s−1) et de la vorticite´ (s−1)lors du de´marrage de l’e´coulement pour R0.14 G300 S.
174
Annexe F
Inte´gration du mode`le analogique de paroi ventile´e au
type 56
Pour inte´grer le mode`le analytique e´tabli dans le chapitre 1, dans la simulation a` l’e´chelle
du baˆtiment, nous avons cre´e´ un  Type  de paroi ventile´e (le Type 204) directement utili-
sable dans l’environnement Trnsys. Le type 204 de paroi ventile´e est conc¸u pour remplacer les
parois exte´rieures du type 56. A ce titre, le type 204 doit prendre en compte la composition
comple`te du mur exte´rieur, ainsi que de nouvelles entre´es relatives aux conditions exte´rieures
fournies par le fichier me´te´o. Le principe de couplage de la paroi ventile´e avec le type 56 est
pre´sente´ figure 5.3. Les parois du type 56 sont mode´lise´es par des couches de matie`re sans
masse et sans re´sistance thermique. La tempe´rature de surface de la couche est calcule´e par
le type 204 qui impose sa valeur comme entre´e du type 56. En retour, le type 56 calcule le
flux de chaleur net (incluant la convection, le rayonnement et les apports solaires) a` la paroi
et renvoie ce flux comme entre´e du type 204.
Du coˆte´ exte´rieur, la paroi e´change de la chaleur par convection avec l’air exte´rieur et
par rayonnement avec la tempe´rature Tsky (repre´sentant une tempe´rature fictive du ciel). Les
transferts par rayonnement sont calcule´s a` l’aide des e´quations pre´sente´es dans le chapitre 2.
Le coefficient de transfert par convection vers l’exte´rieur est obtenu a` l’aide d’une formule
propose´e par McAdams :
hext = 5.678
[
a+ b ·
(
V
0.3048
)n]
(5.23)
Ou` V est la vitesse moyenne du vent, a, b et n sont des constantes empiriques de´pendantes
de la gamme de vitesse ainsi que de la rugosite´ des parois.
Le mode`le prend e´galement en compte les flux radiatifs directs et diffus sur les surfaces
exte´rieures. Ces flux sont donne´s par le fichier me´te´o en fonction de l’orientation et inter-
agissent avec le type 204 en tant que parame`tres d’entre´e.
Figure 5.3 – Repre´sentation sche´matique de l’appartement mode´lise´
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Pour mode´liser le comportement dynamique de la paroi, des termes capacitifs ont e´te´
introduits. Etant donne´e la faible e´paisseur de la plaque de se´paration, une seule capacite´ est
utilise´e au centre de la plaque (C3 sur la figure 5.3). Des capacite´s superficielles e´gales a` 20%
de la capacite´ totale sont ajoute´es au niveau des interfaces air/solide.
Les couches de matie`re exte´rieures sont repre´sente´es par des mode`les 3R2C. Les conduc-
tances K1, K2, K3, ainsi que les capacite´s C1 et C2 sont de´termine´es a` l’aide d’un algorithme
de´veloppe´ par Fraisse. La me´thode consiste a` e´valuer a` l’aide d’un algorithme ge´ne´tique, les
parame`tres du mode`le 3R2C permettant de minimiser l’erreur entre le mode`le 3R2C et un
mode`le de re´fe´rence. Les valeurs des re´sistances et des capacite´s sont des parame`tres du type
204 de manie`re a` pouvoir changer la composition des parois. Une capacite´ est e´galement
ajoute´e au point de sortie d’eau chaude pour prendre en compte l’inertie des e´changeurs.
Cette capacite´ de´pend de la quantite´ de me´tal utilise´e pour l’e´changeur ainsi que du volume
d’eau contenu a` l’inte´rieur.
Le type 204 a plusieurs modes de fonctionnement selon la valeur des entre´es :
– Le mode chauffage est active´ si le de´bit massique et la tempe´rature d’eau en entre´e
des e´changeurs respectent les conditions m˙w > 0 et Tw,in > Tamb + 1. Dans ce cas, le
type 204 calcule les diffe´rents flux de chaleur a` travers la paroi et renvoie au type 56 la
tempe´rature de la plaque de se´paration, ainsi que la puissance dissipe´e par convection
entre l’entre´e et la sortie de la lame d’air Q˙out.
– Lorsque le chauffage n’est pas en fonctionnement m˙w > 0 et THX < Tamb, le type 204
joue un roˆle passif et le de´bit d’air dans la paroi n’est pas connu. Dans ce cas nous pre-
nons des valeurs arbitraires pour les coefficients de transferts convectifs dans la lame
d’air (hconv = 7W.m
−2.K−1).
– Le dernier mode de fonctionnement apparait lorsque le de´bit massique se coupe bruta-
lement suite a` une modification de la tempe´rature de consigne. Dans ce cas, la valeur
de THX au pas de temps pre´ce´dent est utilise´e pour calculer les variables de sorties.
Le flux de chaleur Q˙HX est utilise´ ensuite pour calculer une nouvelle valeur de THX a`
partir de la capacite´ calorifique de l’e´changeur. Le processus se re´pe`te a` chaque pas de
temps jusqu’a` ce que la valeur de THX atteigne la valeur de Tamb plus 1°C, et bascule
sur le mode passif.
Finalement, les entre´es, les sorties et les parame`tres du mode`le sont les meˆmes que ceux
pre´sente´s dans le tableau 4.1 (chapitre 4) avec en plus, les variables suivantes :
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Symbole description dimension
Entre´es
Tsky Tempe´rature fictive du ciel [K]
φsky Somme des flux de chaleur rec¸u par la paroi exte´rieure [W.m
−2]
φint Flux de chaleur rec¸u par la plaque de se´paration coˆte´ inte´rieur [W.m
−2]
Sorties
Tp2 Tempe´rature de surface de la plaque, coˆte´ inte´rieur (zone 1) [K]
Tp1 Tempe´rature de surface de la plaque, coˆte´ inte´rieur (zone 2) [K]
Parame`tres
CHX Capacite´ de l’e´changeur [J.kg
−1.K−1]
Cx Capacite´ au point x (cf. figure 5.3) [J.kg−1.K−1]
Kx Conductance au point x (cf. figure 5.3) [W.m−2.K−1]
λp Conductivite´ thermique de la plaque de se´paration [W.m
−1.K−1]
Table 5.1 – Entre´es, sorties et parame`tres du mode`le analytique
Re´solution du mode`le analytique sous Fortran.
Le syste`me d’e´quation de´crit pre´ce´demment peut s’e´crire sous la forme suivante :
(S)

F1(X1, X2, . . . , Xn) = 0
F2(X1, X2, . . . , Xn) = 0
...
Fn(X1, X2, . . . , Xn) = 0
Au voisinage de
−→
X , on peut e´crire un de´veloppement de Taylor de chacune des fonctions
Fi sous la forme classique suivante :
Fi(
−→
X + δ
−→
X ) = Fi(
−→
X ) +
i∑
j=1
∂Fi
∂Xi
· (−→X )∂Xj +O
(
‖δ−→X‖2
)
(5.24)
Le principe de la me´thode de Newton repose alors sur les hypothe`ses suivantes :
– le vecteur
−→
X n’est pas tre`s e´loigne´ de la solution cherche´e,
– on cherche alors
−→
X de sorte que
−→
X + δ
−→
X se rapproche encore de la solution,
– on ne´glige tous les termes au-dela` du second ordre dans le de´veloppement de Taylor,
– on ite`re le processus jusqu’a` ce que le terme correctif δ
−→
X soit assez faible.
Il en re´sulte alors le syste`me d’e´quations suivant :
Fi(
−→
X + δ
−→
X ) ≈ Fi(−→X ) +
i∑
j=1
∂Fi
∂Xi
· (−→X )∂Xj = 0⇒
i∑
j=1
∂Fi
∂Xi
· (−→X )∂Xj = −Fi(−→X ) (5.25)
On obtient alors un syste`me line´aire de n e´quations a` n inconnues qui sont les composantes
du vecteur δ
−→
X . Il ne reste alors plus qu’a` re´soudre ce syste`me par les me´thodes classiques
adapte´es a` ce genre de proble`me. L’organigramme de re´solution est pre´sente´ figure 5.4.
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Figure 5.4 – Organigramme de la re´solution d’un syste`me d’e´quation non line´aire par la
me´thode de Newton.
L’inconve´nient majeur de cette me´thode est qu’elle repose sur la connaissance d’un vec-
teur
−→
X solution du proble`me. De`s lors, l’algorithme peut facilement de´ge´ne´rer si le vecteur
de de´part est trop e´loigne´ de la solution. Pour rendre notre mode`le plus robuste, nous avons
de´couple´ les e´quations du mode`le en plusieurs blocs inde´pendants. Chacun des blocs est
re´solu par la me´thode de Newton et les blocs cummuniquent entre eux par un processus
ite´ratif jusqu’a` la convergence du re´sultat.
Un premier de´couplage e´vident est celui entre les pertes de charges et les transferts ther-
miques. Ces deux sous syste`mes peuvent eˆtre re´solus se´pare´ment si la vitesse moyenne dans la
lame d’air est connue comme c’est le cas dans les proble`mes de convection force´e. Le proble`me
consiste alors a` trouver la valeur de la vitesse e´quilibrant les pertes de charges aux forces de
gravite´.
Un deuxie`me de´couplage est ope´re´ entre les transferts thermiques au niveau de l’e´changeur
et les transferts thermiques au niveau de la lame d’air. Ces deux sous syste`mes sont lie´s par
la valeur de Ta,max repre´sentant a` la fois la tempe´rature de l’air en sortie d’e´changeur et la
tempe´rature de l’air a` l’entre´e de la lame d’air. Ce de´couplage permet de re´soudre se´pare´ment
les instabilite´s dues au calcul de la tempe´rature logarithmique moyenne de l’e´changeur ainsi
que du coefficient de transfert par convection de la paroi vers la pie`ce.
Description e´tape par e´tape du programme principal
– En premier lieu le programme re´cupe`re l’ensemble des variables dont les valeurs sont
directement accessible soit par lecture (parame`tres, inputs, constantes) soit par calcul
(surfaces de transfert, ratios de forme etc.).
– Une valeur arbitrairement petite est affecte´e a` la variable ∆Ptot correspondant aux
pertes de charges totales de l’e´coulement ae´raulique a` travers la paroi.
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De´but de la boucle principale.
– La sous routine  invertPDC  est appele´e par le programme principal avec la valeur
de ∆Ptot en entre´e. Celle-ci re´sout le sous syste`me de´crivant les pertes de charges dans
la paroi a` l’aide de la me´thode de Newton et retourne au programme principal une
valeur de la vitesse moyenne dans la paroi (U).
– La vitesse U est ensuite utilise´e comme parame`tre d’entre´e pour le sous programme
 e´changeur  qui calcule l’ensemble des tempe´ratures au niveau de l’e´changeur avec
la me´thode de Newton.
– La tempe´rature de l’air Ta,max en sortie de l’e´changeur e´tant connue, le programme prin-
cipal appelle le sous programme  lame d’air  qui calcule l’ensemble des tempe´ratures
au niveau de la lame d’air.
– Les forces de gravite´ ∆Pg exerce´es sur l’air sont calcule´es a` partir de la diffe´rence de
densite´ entre l’air dans la paroi et l’air dans la pie`ce.
– Le programme ve´rifie la condition ∆Pg −∆Ptot < ε. Si la condition n’est pas ve´rifie´e,
le programme affecte la valeur de ∆Pg a` ∆Ptot et repart au de´but de la boucle. Si la
condition est ve´rifie´e, le programme sort de la boucle en ayant garde´ en me´moire les
dernie`res affectations effectue´es dans la boucle.
Fin de la boucle principale
– Le programme principal calcul l’ensemble des outputs (flux de chaleur, pertes de charges
etc.) a` l’aide des valeurs obtenues pre´ce´demment et se termine.
La figure 5.5 pre´sente l’e´volution des ite´rations entre les pertes de charges totales et de
pression dues aux forces de gravite´. Le point d’intersection entre les deux courbes repre´sentant
l’unique valeur de U solution du proble`me est obtenue apre`s quelques ite´rations. Dans de rares
situations, les deux courbes ne se croisent pas. Cela peut arriver en hiver lorsque les murs
exte´rieurs sont peu isole´s. Dans ce cas, le mode`le renvoie un message d’erreur.
Figure 5.5 – Evolution des ite´rations au sein du programme principal
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